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À mon père et ma mère, 






Le groupe de recherche CAMUS de l'Université de Sherbrooke a conceptualisé et breveté en 
2011 une nouvele architecture de turbine à gaz nommé SRGT (Supersonic Rim-Rotor Gas 
Turbine). Aucune démonstration expérimentale n’a encore permis d’évaluer ses performances. 
Ce projet de maitrise consiste donc à l’analyse de la dynamique des gaz d’une turbomachine 
de type SRGT afin d’évaluer la possibilité de générer de la puissance nete positive en régime 
permanent. L’objectif de ce projet de recherche est de concevoir les composantes 
aérodynamiques d’une turbine à gaz SRGT en mode supersonique et de caractériser 
l’écoulement sur toute la plage d’opération du moteur. Ainsi, on poura évaluer le potentiel de 
cete technologie et la pertinence de continuer le développement vers un produit futur. 
L’évaluation des performances aérodynamiques des composantes du moteur a été efectuée 
selon un modèle analytique 1D généralisé des écoulements compressibles et selon l’analyse 
des triangles des vitesses. Des simulations numériques par la méthode de la mécanique des 
fluides numérique (CFD) ont permis de valider le modèle analytique du moteur. Le point 
d’opération du moteur (vitesse du moteur de 125 000 rpm, débit massique d’air de 130 g/s, 
rapport de pression du compresseur de 2.75 et température maximum à l’entrée de la turbine 
de 1000 K) a été sélectionné afin de produire une puissance nete de plus de 1 kW. 
Un prototype a été fabriqué et mis en fonction sur un banc de test développé spécialement 
pour le moteur. L’expérimentation a démontré que le compresseur peut fournir un rapport de 
pression de plus de 1.35 à 100 krpm pour un débit massique d’air supérieur à 50 g/s. La carte 
de performance du compresseur a été obtenue expérimentalement ainsi que ses limites 
d’opérations (limite de blocage et de pompage) pour des vitesses jusqu’à 90 krpm. Des tests 
d’alumage ont démontré que le moteur avait un gain de puissance de plus de 1 kW durant sa 
phase d’accélération, bien que la puissance nete du moteur reste négative. La caractérisation 
de la turbine n’a pas pu révéler si sa conception était adéquate en mode supersonique. 
L’expérimentation du prototype n’a pas permis de valider si le moteur peut produire une 
puissance nete positive en régime permanent. 
Mots-clés : Turbine à gaz, microturbine, statoréacteur, compresseur axial supersonique, 
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CHAPITRE 1 INTRODUCTION 





Dans un contexte où l’industrie du transport est en développement constant et où les normes 
environnementales sont de plus en plus pointues, il est important de développer de nouveaux 
systèmes de transformation d’énergie qui sont à la fois eficaces, légers, compacts, peu 
poluants et rentables. Dans cete optique, le Laboratoire de conception d'actionneurs et de 
moteurs de l'Université de Sherbrooke (CAMUS) développe plusieurs technologies de 
moteurs et d’actuateurs pour des applications automobiles, aéronautiques et biomédicales. Une 
des récentes innovations de ce groupe de recherche fut la conception, fabrication et validation 
d’un nouveau moteur à haute densité de puissance nommée le R4E (Rotary Rim-Rotor Ramjet 
Engines) (Picard, 2011) (Rancourt, 2011). À la suite des recherches efectuées sur le R4E, une 
nouvele architecture de turbine à gaz a vu le jour pour réduire les incertitudes technologiques 
rencontrées lors de la conception. La nouvele architecture développée nommée SRGT 
(Supersonic Rim-Rotor Gas Turbine) combine un compresseur et une turbine supersonique 
concentrique avec un rotor périphérique en carbone unidirectionnel. La figure suivante 
présente l’architecture et les composantes en rotation d’une turbine à gaz de type SRGT. 
 
Figure 1.1 : Architecture et composantes en rotation d'une turbine à gaz de type SGRT 
Un des aspects en commun entre les moteurs de type R4E et SRGT est l’utilisation d’un rotor 
périphérique en fibre de carbone unidirectionnel (Brouilete M. et Plante J.S.) (Brouilete & 
Plante, 2008) qui reprend les eforts centrifuges. Ainsi, les aubes sont solicitées en 
compression favorisant l’utilisation future de composantes en céramique. Les matériaux 
céramiques sont avantageux, car ils permetent d’augmenter la température des gaz 
d’échappement ce qui augmente le rendement des turbines à gaz (Roode, Ferber, & Richerson, 
2002). Une des principales diférences de la configuration SRGT par rapport à l’architecture 
R4E est que la chambre de combustion est fixe (n’est pas incorporée au disque en rotation), 
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donc sans grands champs gravitationnels. Une autre diférence est que l’architecture 
concentrique permet de séparer le rotor périphérique des gaz chauds de la turbine en plus 
d’être refroidi par l’écoulement du compresseur (nécessité pour l’utilisation de polymère à 
renfort de fibres de carbone). Cependant, aucune démonstration expérimentale n’a encore 
permis d’évaluer les performances d’une turbine à gaz de type SRGT. Le but de cete étude est 
donc de démontrer expérimentalement qu’un moteur de type SRGT est en mesure de générer 
une puissance nete positive en fonctionnement prolongé. Plusieurs défis techniques 
concernant l’aérodynamique, la thermodynamique, la résistance des structures et les procédés 
de fabrication doivent être résolus. 
Le projet est sous la supervision du professeur Jean-Sébastien Plante, directeur du Laboratoire 
CAMUS. Les activités de recherches ont été exécutées par deux étudiants à la maitrise : 
Gabriel Vézina, responsable de l’aérodynamique des composantes et Hugo Fortier-Topping, 
responsable de la combustion et de l’intégration des systèmes. 
Cete recherche promet le développement d’un nouveau type de génératrice portative à haute 
densité de puissance. Cela ofre une solution simple, économique, petite, légère et de 
déploiement rapide pour plusieurs applications dont ceux-ci : 
 moteur d’appoint pour les véhicules électriques à motorisation hybride série afin 
d’augmenter l’autonomie lorsque les bateries sont déchargées; 
 groupe auxiliaire de puissance des aéronefs pour contrer les pics de puissance requis 
lors de certaines phases de vol; 
 génératrice portative pour des camps de bases militaires, chalets, ou toutes autres 
instalations temporaires nécessitant beaucoup de puissance électrique. 
Ce mémoire de recherche présentera premièrement une analyse critique de l’état de l’art en 
lien avec cete recherche, afin de bien cerner le projet. Deuxièmement, une problématique sera 
soulevée et les objectifs à ateindre seront définis. Troisièmement, le processus de conception 
des composantes aérodynamique du moteur sera présenté. Quatrièmement, la méthodologie 
employée pour l’expérimentation sera détailée. Cinquièmement, une analyse des données 
recueilies expérimentalement permetra de metre en évidence les performances d’un 
prototype. Finalement, ce mémoire sera conclu par une rétroaction incorporant les retombées 
et les contributions scientifiques du projet ainsi que les recommandations pour les travaux 
futurs. 
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CHAPITRE 2 ÉTAT DE L’ART 
Pour bien comprendre les défis reliés à la dynamique des gaz de l’architecture SRGT, il faut 
connaître les diférentes configurations de turbines présentes sur le marché et les comparer. 
Ensuite, une analyse critique des types de compresseurs et de turbine va permetre une 
conception éclairée pour ces composantes. Un autre aspect à considérer pour une bonne 
compréhension des performances d’un moteur de type SGRT est l’analyse des pertes reliées 
aux écoulements secondaires, qui sont inhérentes à cete architecture. 
2.1 Configuration des petites turbines à gaz 
Cete section permet de comparer les diférentes architectures de turbine à gaz par rapport à 
l’architecture SRGT. Seuls des moteurs de plus de 5 kW et de moins de 100 kW sont 
présentés. 
2.1.1 L’architecture R4E 











) est une turbine à gaz qui utilise un 
compresseur axial supersonique à ondes de choc pour comprimer l’air, une chambre à 
combustion en rotation et une turbine supersonique de type impulsion. Ce moteur intègre un 
rotor périphérique en matériaux composites reprenant la majorité des eforts centrifuges des 
composantes internes en rotations. La figure ci-dessous présente les principales composantes 
de ce moteur. 
 
Figure 2.1 : Architecture d'un moteur de type R4E 
Pour qu’un moteur R4E soit eficace, il faut une vitesse relative d’entrée d’air supérieure à 1.5 
Mach (écoulement supersonique). Ceci nécessite de très grande vitesse de rotation donc un 
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champ gravitationnel important pour l’écoulement de la chambre de combustion. Cete 
architecture est encore en phase de développement, car plusieurs problématiques sont à 
résoudre avant d’obtenir un moteur performant : 
 stabilisation d’ondes de choc dans le compresseur supersonique (M>1.5); 
 intégrité structurale à très haute vitesse (>200 000 rpm); 
 modèle de combustion à haut champ gravitationnel à valider (>1 000 000 m/s²). 
2.1.2 Architecture SRGT 
L’architecture SRGT (Supersonic Rim-Rotor Gas Turbine









) est une configuration à 
composantes concentrique. Sur le même disque, il y a le moyeu (au centre), un rotor turbine 
axial supersonique, un rotor compresseur axial supersonique et à l’extérieur, un rotor 
périphérique en carbone unidirectionnel. Tout comme pour le moteur R4E, le rotor 
périphérique est utilisé pour reprendre les eforts centrifuges et soliciter les aubes du 
compresseur et de la turbine en compression. Ceci favorise l’utilisation de matériaux 
céramique pour les aubes de la turbine. L’architecture SRGT permet d’éloigner le rotor 
périphérique des gaz chauds de la turbine en plus d’être refroidi par l’écoulement du 
compresseur. La chambre de combustion est statique et de type annulaire à écoulement 
renversé. Entre la chambre de combustion et le disque rotatif, il y a le stator compresseur et le 
stator turbine en configuration concentrique. L’entrée d’air et l’échappement sont situés du 
même côté du disque rotor. La figure suivante présente l’architecture et les composantes d’une 
turbine à gaz de type SRGT. 
 
Figure 2.2 : Architecture et composantes d'une turbine à gaz de type SGRT 
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Le rotor compresseur est de type à impulsion, ce qui permet d’ajouter de l’énergie cinétique à 
l’écoulement (gain de la pression totale) sans que la pression statique ne soit modifiée. 
Similairement, le rotor turbine est de type à impulsion, ce qui permet de convertir énergie 
cinétique de l’écoulement en travail mécanique (diminution de la pression totale) sans que la 
pression statique ne soit modifiée. Ainsi, la section fixe du moteur est comparable à un 
statoréacteur linéaire immobile qui serait replié sur lui-même et serait opérée dans un 
environnement à pression atmosphérique. Les vitesses de l’écoulement sont supersoniques 
















































présente l’analogie entre un statoréacteur linéaire et le moteur SRGT. 
 
Figure 2.3 : Comparaison entre l'architecture du moteur SRGT et un statoréacteur linéaire 
Des essais préliminaires de caractérisation d’un moteur prototype de type SRGT ont été 
réalisés au cours de l’année 2011 et 2012. L’expérimentation effectuée au sein du laboratoire 
CAMUS a soulevé des problèmes reliés à l’aérodynamique des composantes et à la 
caractérisation du moteur SRGT. Premièrement, le compresseur testé n’a pas été en mesure de 
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 compresseur 1.05RP bâtir un rapport de pression acceptable . Deuxièmement, lors de l’alumage 
du carburant, la chambre de combustion n’était pas capable de stabiliser et maintenir une 
combustion (test efectué avec de l’hydrogène comme carburant). Finamelent, le banc 
d’expérimentation initialement conçu ne permetait pas une caractérisation indépendante des 
composantes et le système de démarage limitait l’expérimentation à moins de 50 % de la 
vitesse de conception du moteur. 
2.1.3 Architecture des petites turbines à gaz d’aéronefs radiocommandés 
Les turbines à gaz pour les aéronefs radiocommandés utilisent un étage de compresseur 
centrifuge et un étage de turbine. L’étage de turbine est généralement de type axial et la 











Exemple: Turbine de marque JetCat
 présente cete configuration. 
 
Figure 2.4 : Configuration des turbines à gaz d'aéronefs radiocommandés (Kaufmann, 2014) 
Certaines turbines ont une chambre de combustion à écoulement renversé et/ou une turbine 
radiale, mais ce sont des exceptions. L’utilisation d’un compresseur centrifuge permet un 
rapport de pression jusqu'à 4 :1 en mode d’opération et de plus de 1.5 :1 au ralenti, ce qui 
facilite le démarage et la stabilisation de la combustion. Ceci est un aspect important à 
considérer, car les expérimentations avec l’ancien prototype du SRGT ont soulevé plusieurs 
problèmes pour le démarage et la stabilisation de la combustion à basse vitesse (Bolduc-
Teasdale, 2012). 
2.1.4 Architecture des turbines à gaz de Bladon Jets 
La compagnie Bladon Jets a développé une petite turbine pour le secteur de l'automobile ayant 
l’architecture typique des turbopropulseurs d’avions. Une mise à l’échele et une adaptation 
des procédés de fabrication ont permis de fabriquer des turbines à gaz de 50 kW à 100 kW. 
Leurs turbines à gaz ont d’aileurs été utilisées pour les voitures concepts C-X75 de Jaguar et 
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Cambiano de Pininfarina. La figure 2.5 présente l’architecture de la turbine à gaz de Bladon 
Jets pour la voiture C-X75. 
 
Figure 2.5 : Architecture de la turbine à gaz de Bladon Jets pour la voiture C-X75 
(Bladon Jets, Micro Gas Turbine Engines, 2012) 
Ce moteur utilise un compresseur axial à cinq étages et une turbine axiale à deux étages. Un 
étage de turbine permet d’entrainer le compresseur tandis que l’autre étage, monté sur un arbre 
séparé, entraine un générateur à plus basse vitesse de rotation. La configuration à deux arbres 
est très intéressante pour le découplage de vitesse avec le générateur. Cete architecture à deux 
arbres sera analysée dans les phases de développement futures de l’architecture SRGT vers un 
produit fini. Cete tâche d’analyse ne sera pas efectuée au cours de ce projet de recherche. 
2.1.5 Autres architectures 
Plusieurs autres projets de recherche ont permis de développer des configurations de turbines 
diférentes de celes précédemment présentées, cependant aucune d’eles n’a encore réussi à 
percer significativement le marché des petites turbines à gaz. 
2.2 Technologies des compresseurs 
total
Le compresseur est l’une partie des plus les critiques des turbines à gaz. La compression 
consomme entre 55 % et 65 % de la puissance générée par les étages de turbine (Boyce, 
2012). La compression des gaz permet d’augmenter l’eficacité du cycle thermodynamique et 
facilite la stabilisation de la combustion. L’eficacité thermodynamique totale ( ) 
maximum pour un cycle de turbine simple idéal se calcule en fonction des variations de 
température comme suit : 
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0, turbine 0, compresseur
total
0, chambre à combustion




c T c T
c T
     2.1 
pcoù 0T est la chaleur spécifique à pression constante du gaz et 
compresseur 100% 
 représente les variations de 
la température totale de l’écoulement à travers chaque composante. Par manipulation 
algébrique et avec certaines hypothèses simplificatrices ( turbine 100% , 
turbine compresseurRP RP cstpc, cst, 
 RP
), l’efficacité thermodynamique idéale peut également 






        2.2 
où  est le ratio des chaleurs spécifiques du gaz. Cete expression algébrique est représentée 















Rapport de pression (RP)
; 
 
Figure 2.6 : Eficacité d'un cycle thermodynamique simple idéal opéré avec de l'air (γ=1.4) 
On remarque que pour obtenir une eficacité totale de plus de 25 % il faut un rapport de 
pression minimum de 3:1. L’eficacité totale du cycle est également afectée par le rendement 
des composantes individueles. Le rendement isentropique de compression afecte la variation 









   
       
  2.3 
Pour la même température maximale à la sortie de la chambre de combustion (généralement 
une contrainte reliée aux matériaux), plus l’augmentation de température reliée à la 
compression est élevée, moins l’augmentation de température reliée à la combustion peut être 
élevée. Puisque la puissance générée est directement reliée à l’apport d’énergie dans la 
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chambre de combustion, il est important de maximiser le rendement du compresseur et ainsi 
diminuer la température d’entrée de la chambre de combustion. 
axial mixte centrifuge
Les compresseurs généralement utilisés pour les turbines à gaz sont de trois types : axial, 
centrifuge ou mixte. La grande différence entre ces trois types de compresseurs est la direction 
de l'écoulement à la sortie du rotor (voir la figure suivante). 
 
Figure 2.7 : Familes des compresseurs (White, 2011) 
Les trois types de compresseurs fonctionnent selon le même principe, un rotor (composante en 
rotation) permetant d’accélérer l’écoulement pour ajouter de l’énergie cinétique puis un stator 
(composante fixe) permetant de convertir l’énergie cinétique en énergie de pression tout en 
redressant l’écoulement. À la fin des étages de compression, un difuseur ralentit l’écoulement 
pour maximiser la pression statique juste avant la chambre à combustion. Le compresseur 
mixte est un compromis entre un compresseur axial et centrifuge. 
2.2.1 Compresseur centrifuge 
Les compresseurs centrifuges sont généralement utilisés seuls ou comme derniers étages d’un 
compresseur multi-étages. Les compresseurs centrifuges de turbomachines de petits avions 
commerciaux peuvent avoir un rapport de pression par étage qui peut ateindre 10:1 avec un 
rendement isentropique supérieur à 80 % (Cumpsty N. A., 2004). Pour les applications des 
petites turbines à gaz (<100kW), la configuration typique est d’utiliser uniquement un 
compresseur centrifuge pour réduire au maximum le nombre de composantes (Kamps, 2005). 
Les rotors généralement utilisés sont les mêmes que ceux des turbocompresseurs 
d’automobiles comme ceux de la compagnie Garet (division de Honeywel). Ces rotors de 
turbocompresseur d’automobiles sont parfaitement adaptés aux petites turbines, car ils ont été 
optimisés pour des débits d’air équivalent (2 à 90 kg/min) avec des vitesses de rotation 
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similaire (30 000 à 220 000 rpm), en plus de fournir un rapport de pression intéressant (jusqu'à 
5:1) et sont sufisamment eficaces (≈ 75 %). 
2.2.2 Compresseur axial 
1 2 3
Entrée d’air Vers la chambre de combustion
Moyeu
StatorRotor
Avec l’architecture concentrique à empilement radial du moteur SRGT, le compresseur doit 
préférablement être de type axial. Ce type de compresseur comprend un rotor, comprenant des 
aubes en rotation, suivi d’une série d’aubes fixes nommée stator (voir la figure suivante). 
 
Figure 2.8 : Un étage d'un compresseur axial 
Le rapport de pression par étage d’un compresseur axial subsonique est d’environ 1.3 avec un 
rendement isentropique supérieure à 85 % par étage (Boyce, 2012). Les compresseurs axiaux 
sont généralement utilisés en configuration multiétages pour obtenir un rapport de pression 
plus grand. Le processus de conception pour les compresseurs axiaux, basé sur les lois de 
conservation, est largement connu et très bien présenté dans plusieurs ouvrages de référence 
(Cumpsty N. A., 2004), (Hil & Peterson, 1991), (Saravanamutoo, Rogers, Cohen, & 
Straznicky, 2009). La méthode simplifiée de visualisation de l’écoulement consiste à l’analyse 
des triangles des vitesses par étage au rayon moyen. La figure 2.9 présente les triangles des 


































Figure 2.9 : Triangles des vitesses pour un étage de compresseur axial (Hil & Peterson, 1991) 
À la figure 2.9U, V est la vitesse tangentiele du rotor,  est la vitesse de l’écoulement, 

 est 
l’angle de l’écoulement dans le repère absolu et 
c
 est l’angle de l’écoulement dans le repère 
relatif. En combinant l’équation d’Euler de base pour turbomachine (équation 2.4) (Dixon, 
1998) avec l’équation de rendement isentropique de compression (équation 2.3) et l’équation 
du gain d’enthalpie relié à la compression d’un gaz parfait (équation 2.5) (Dixon, 1998), il 
devient simple de calculer le rapport de pression par le rotor compresseur avec l’équation 2.6 
(Boyce, 2012). Les hypothèses utilisées pour obtenir l’équation 2.6 sont la conservation de 
l’énergie, de la masse et de la quantité de mouvements angulaires pour un écoulement 2D, et 
ce, avec un rendement isentropique de compression ( ) de type total à total d’un gaz parfait 
en régime permanent. 
      c 1,abs 1 2 1cos tan tanW mUV       2.4 
   c 02 01 02 01pW m h h mc T T     2.5 
     102 1, 1 1 2, 2 2
01 01
sin sin 1crel rel
p
P V r V rP c T

 
             
  2.6 
cWoù, 01T est la puissance consommée par le rotor compresseur, 
r
est la température de 
stagnation à l’entrée du compresseur,  est le rayon,  est la vitesse annulaire du rotor et où 
les vecteurs vitesse, les directions d’écoulement et les numéros de stations sont ceux 
corespondants aux triangles des vitesses de la figure 2.9. Afin de maximiser le rapport 
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pression par étage de compression, outre les propriétés intrinsèques du gaz, quatre facteurs 
sont principalement à optimiser : 
  cLe rendement isentropique du compresseur , qui représente les pertes; 
 Uune vitesse angulaire élevée r ou ; 
     1 2tan tan une grande déflexion du fluide par les aubes du rotor ; 
   1,abs 1cosV une vitesse axiale élevée . 
 cWLa puissance consommée par le rotor compresseur est directement liée au changement de 
température provoqué par la compression du gaz. Dans le cas où la vitesse axiale est 
relativement constante (généralement le cas), la puissance consommée se calcule avec 
l’équation 2.5. La performance des compresseurs axiaux est cependant limitée par la stabilité 
du compresseur. En efet, un mauvais couplage entre les angles d’incidence des aubes et des 
forts gradients de pression adverses (oscilation de la pression, onde de choc, courbure des 
lignes de courant) peuvent provoquer un décrochage de la couche limite, induisant le blocage 
ou le pompage du compresseur. Ce problème fut grandement étudié et plusieurs solutions ont 
été apportées en pratique pour les turbines à gaz industrieles. La solution la plus répandue est 
l’utilisation d’un étage aubes directrices d'entrée (IGV) avant le rotor. Les IGV compensent 
pour les distorsions de l’écoulement en amont des turbomachines afin de faire corespondre 
les angles d’incidence des aubes du rotor. Une autre technique très répandue est l’utilisation de 
soupapes de purge d’air permetant de réduire la vitesse axiale de 
l’écoulement (Saravanamutoo, Rogers, Cohen, & Straznicky, 2009). 
2.2.3 Compresseur supersonique 
Afin d’obtenir une densité de puissance intéressante avec un moteur de type SGRT, 
l’utilisation de compresseur supersonique est tout à fait appropriée (Picard, 2011). En efet, 
chaque étage de compression supersonique peut obtenir un rapport de pression de l’ordre de 
 4.0:1, et ce, avec un rendement de 80 % (Simon & Bohn, 1974). 
Les compresseurs supersoniques furent considérablement développés entre les années 1950 et 
1980 et leurs fonctionnement furent largement prouvés (Broichhausen & Ziegler, 2005). 
Plusieurs recherches ont réussi à démontrer expérimentalement qu’un compresseur rotatif 
supersonique est capable de fournir un excelent rapport de compression par étage (supérieur 
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à 3.0) avec un rendement relativement bon (supérieur à 75%) (Galus, Bohn, & Broichhausen, 
1979). Les ondes de chocs inhérentes aux compresseurs supersoniques rendent généralement 
ces compresseurs moins eficaces que ceux subsoniques. Cependant, un compresseur 
supersonique permet d’ateindre théoriquement un très haut rapport de compression par étage, 
ce qui permet des densités de puissance qui justifient encore le développement de cete 
technologie. Il y a cependant quelques inconvénients qui freinent le développement industriel 
de cete technologie. D’abord, ces compresseurs nécessitent une assistance au démarage pour 
stabiliser un écoulement interne supersonique (Seddon & Goldsmith, 1999). Quelques 
techniques bien connues, tels la purge d’air, le démarage en survitesse ainsi que les entrées 
d’air à géométrie variable, permetent de faciliter le démarage (Matingly, Heiser, & Prat, 
2002). Une autre dificulté à surmonter est l’interaction des couches limites avec les ondes de 
choc qui afecte grandement la sensibilité aux performances en régimes transitoires et le 
fonctionnement hors du point de conception (Broichhausen, Galus, & Moening, 1988). 
Obtenir de bonnes performances devient alors dificile sans trop amoindrir la marge de 
pompage et de blocage. L’utilisation de soupapes d’extraction et l’utilisation d’aubages à 
géométries variables améliorent la stabilité du compresseur. Un autre inconvénient des 
compresseurs supersoniques est que pour obtenir des vitesses tangentieles supersoniques au 
niveau des aubes, la vitesse de rotation doit être très élevée. Ceci produit de grandes 
accélérations centrifuges qui induisent d’importantes contraintes mécaniques en tension dans 
les composantes. L’utilisation d’un rotor périphérique de fibres de carbone tel que breveté 
 (Brouilete & Plante, 2008) est une méthode de reprendre les eforts mécaniques et ainsi 
rendre les composantes internes en compression. 
2.3 Technologies des turbines 
La turbine est la composante qui détend les gaz chauds de la combustion pour produire une 
puissance mécanique. Une grande partie de cete énergie mécanique (environ 60 %) sert à 
entrainer le compresseur, le reste est de l’énergie mécanique utile. L’équation de l’eficacité 
thermodynamique totale (équation 2.1) montre que pour maximiser l’eficacité d’un cycle 
dynamique, il faut entre autres maximiser l’énergie récupérée par la turbine. L’énergie 
récupérée par la turbine est relativement proportionnele à la variation de 
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  2.7 
toù 03T est le rendement isentropique de la turbine de type total à total, 
 04 03P P
 la température 
d’entrée de la turbine,  le rapport de détente et  le ratio des chaleurs spécifiques des 
produits de la combustion. Le rapport de détente de la turbine (pour une sortie des gaz à 
pression atmosphérique) dépend directement du rapport de pression fourni par le compresseur. 
La température d’entrée de la turbine est limitée par les matériaux utilisés et les solicitations 
mécaniques des composantes de la turbine. Typiquement, la température maximum d’entrée 
de la turbine varie de 1000 K à 1300 K pour une turbomachine sans technologie de 
refroidissement d’aubages (Cumpsty N. , 2003). 
Les turbines qui sont généralement utilisées pour les turbomachines sont de trois types; axiale, 
radiale ou mixte. La grande diférence entre ces trois types de turbines est la différence de 
direction de l’écoulement entre l’entrée et la sortie du rotor, voir la figure 2.10
Turbine à écoulement radial Turbine à écoulement axialTurbine à écoulement mixte
. 
 
Figure 2.10 : Familes des turbines (White, 2011) 
Les trois types de turbines fonctionnent selon le même principe de fonctionnement. Un stator 
(composante fixe) convertit une partie de l’énergie de pression de l'écoulement en énergie 
cinétique tout en orientant l’écoulement pour l’entrée du rotor. Ensuite, un rotor (composante 
en rotation) convertit l’énergie cinétique en travail mécanique transmis à l’arbre du moteur. À 
la fin des étages de turbine, un difuseur ajuste la pression statique de l’écoulement pour 
coïncider avec la pression ambiante à la sortie du moteur. 
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2.3.1 Turbine radiale 








Les turbines radiales sont très similaires aux compresseurs centrifuges à l’exception que la 
direction de l’écoulement est inversée et que les aubes du difuseur sont remplacées par des 
aubes de type distributeur. Pour les turbomachines à haut rapport de pression, les turbines 
radiales sont plus dificiles à intégrer que les turbines axiales et sont donc moins utilisées. 
Cependant, les turbines radiales ont l’avantage d’être compactes et d’avoir un rotor rigide, ils 
ont donc une plus grande densité de puissance que les turbines axiales. Les turbines radiales 
sont majoritairement utilisées pour les applications ou la densité de puissance est plus 
importance que le rendement. Ceci justifie leur utilisation en tant que turbodétendeurs pour 
l’industrie cryogénique, pour les turbocompresseurs et pour les turbines à gaz des groupes 
auxiliaires de puissance (Saravanamutoo, Rogers, Cohen, & Straznicky, 2009). La figure 
suivante présente la configuration typique pour une turbine radiale à voute. 
 
Figure 2.11 : Schémas d’une turbine radiale avec volute (Toussaint & Frelin, 2006) 
La volute (difuseur lisse) permet d’accélérer et de transformer l’écoulement venant de la 
bride d’alimentation en un écoulement en rotation autour de l’axe principal afin d’alimenter 
corectement le distributeur. 
Pour la configuration concentrique du disque SRGT, il n’est pas possible géométriquement 
d’utiliser une turbine radiale, car d’autres composantes (compresseur axial, rotor périphérique) 
sont situées en périphérie sur le même disque en rotation. Pour cete raison, aucune turbine 
radiale ne sera utilisée pour le projet. 
16 ÉTAT DE L’ART 
 





Avec l’architecture concentrique du SRGT, la turbine doit préférablement être de type axial. 
Ce type de turbine comprend une série d’aubes fixes nommées stator suivi d’un rotor 
contenant les aubes en mouvement. 
 























La méthode de conception des étages de turbine axiale est très similaire à cele des étages de 
compresseur axial et est basée ele aussi sur les lois de conservation. La méthode simplifiée de 
visualisation de l’écoulement consiste à l’analyse des triangles des vitesses par étage au rayon 
moyen. La figure suivante présente les triangles des vitesses typiques d’un étage de turbine 
axiale. 
 
Figure 2.13 : Triangles des vitesses pour un étage de turbine axiale (Hil & Peterson, 1991) 
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 tWLa puissance générée par le rotor turbine  est directement liée au changement de quantité 
de mouvement angulaire de l’écoulement à travers un étage. Dans le cas où la vitesse axiale 
est relativement constante (généralement le cas), le calcul de puissance est celui-ci : 
    
 









     2.8 
où les indices de station sont ceux de la figure 2.13. Afin de maximiser la puissance générée 
par étage, quatre facteurs sont principalement à optimiser: 





   
le ratio de pression disponible, représenté par ; 
 Uune vitesse angulaire élevée r ou ; 
     2 3tan tan une grande déflexion du fluide par les aubes du rotor . 
Afin de conserver une conception avec un seul étage de turbine, il est souhaité de maximiser la 
puissance par étage, il est donc approprié d’utiliser une turbine à haut degré de réaction. Le 
degré de réaction est la fraction de la variation d’enthalpie dans le rotor par rapport à la 
variation d’enthalpie dans l’étage de la turbine. Plus le degré de réaction est élevé, plus la 
densité de puissance est élevée, cependant le rendement peut diminuer (Hil & Peterson, 
1991). Ce sera lors de l’analyse des performances aérodynamique (rendement, vitesse 
tangentiele d’opération, etc.) que le niveau de réaction de la turbine sera choisi. 
2.3.3 Turbine supersonique 
L’utilisation d’un compresseur supersonique pour le moteur SRGT occasionne 
intrinsèquement que la vitesse tangentiele du rotor turbine soit très élevée (transsonique à 
supersonique). En efet, puisque la turbine axiale est à l’intérieur du compresseur, sa vitesse 
tangentiele relative est légèrement plus petite que cele du compresseur. L’utilisation d’une 
turbine supersonique avec l’architecture SRGT permet de maximiser la puissance générée. 
Cependant, les gaz à la sortie de la chambre de combustion sont subsoniques. Il faut donc que 
le stator turbine accélère les gaz jusqu’à une vitesse supersonique en passant par un col où la 
vitesse sera sonique. Il est à noter qu’un écoulement supersonique dans le repère absolu (à la 
sortie du stator turbine) peut être localement subsonique dans le repère relatif (à l’entrée du 
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rotor turbine). Tant que l’écoulement du stator turbine n’est pas démaré en mode 
supersonique, les performances d'une turbine supersonique sont faibles puisque les triangles 
des vitesses sont hautement diférents de ceux associés au point d’opération de conception. Au 
besoin, il faut concevoir ou planifier des dispositifs d’aide au démarrage de l’écoulement 
supersonique du stator turbine. Pour le bon fonctionnement d’une turbine supersonique, il faut 
également que le rapport de pression fourni par le compresseur soit sufisant pour permetre 
l’étranglement au col du stator turbine. L’étranglement du débit massique dans le stator 
turbine limite par le fait même le débit massique du compresseur ce qui peut occasionner des 
problèmes de couplage aérodynamique. 
Les turbines supersoniques furent considérablement développées et leurs fonctionnement 
furent largement prouvés (Ganesan, 2010) (Grönman, Turunen-Saaresti, Jaatinen, & Backman, 
2010). Les turbines supersoniques présentent un intérêt pour les turbomachines, car elles 
permetent de diminuer le nombre d’étages de turbine afin d’obtenir de moteur plus compact. 
Plusieurs recherches ont réussi à démontrer expérimentalement qu’un étage de turbine 
supersonique peut détendre un rapport de pression totale-à-statique de plus de 3.35 par étage 
avec un rendement isentropique totale-à-statique maximum ateint de 87 % (Ijichi, 1998). 
2.4 Géométrie des aubes du compresseur et de la turbine 
Pour des turbines à gaz industrieles, les aubes du compresseur et de la turbine ont 
généralement une vrile géométrique et/ou aérodynamique. La vrile géométrique est une 
variation de l’angle de calage et/ou de la corde sur l’envergure de l’aube tandis que la vrile 
aérodynamique consiste à une variation du profil d’aile. L’utilisation d’aubes vrilées permet 
d’optimiser la géométrie des aubes pour faire corespondre les variations de vitesse 
tangentieles des gaz en fonction de la position radiale (Hil & Peterson, 1991). Une méthode 
pour amoindrir les efets de ces variations de vitesse est de maximiser le ratio entre le rayon à 
la base et au bout des aubes. Cependant, pour l’architecture concentrique du SRGT, il est 
géométriquement dificile de modifier le facteur de forme des aubes de la turbine. Il est donc 
envisagé que le moteur prototype d’expérimentation soit avec des aubes contenant une vrile 
géométrique ou aérodynamique, selon les limitations techniques de fabrication. 
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Les écoulements secondaires comprennent les écoulements qui contournent les aubages, les 
fuites de perméabilité du carénage ainsi que les écoulements des zones inter-étages. Beaucoup 
de recherches ont été effectuées pour bien comprendre les écoulements secondaires (Chupp, 
Hendricks, Latime, & Streinetz, 2006) afin d’améliorer continuelement les performances des 
turbines à gaz. Pour l’architecture du SRGT, les écoulements secondaires les plus importants à 
être analysés s’apparentent à des fuites et ils sont présentés à la figure suivante. 
 
Figure 2.14 : Écoulements secondaires et fuites de l'architecture SRGT 
Les écoulements secondaires provoquent approximativement le tiers des pertes totales de 
performances pour une turbine à gaz conventionnele (Denton, 1993). Ces pertes de 
performances ainsi que les coûts d’opérations des turbines à gaz et les nouveles normes 
environnementales ont justifié le développement de plusieurs techniques pour amoindrir 
l’influence des écoulements secondaires. L’approche la plus répandue est d’utiliser de joints 
d’étanchéité afin de séparer les gaz et supporter les diférences de pression. 
Il y a deux grandes familes de joints d’étanchéité; les joints d’étanchéités statiques qui sont à 
l’interface de composantes immobiles ou à mouvement très lents et les joints d’étanchéités 
dynamiques qui sont à l’interface d’au moins une composante en mouvement relatif. Pour cet 
état de l’art, seulement les joints d’étanchéité dynamiques seront traités puisque l’on 
s’intéresse à l’écoulement contournant les composantes à très haute vitesse de rotation. La 
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famile des joints dynamiques comprend entre autres les joints à lèvres, les joints mécaniques 
montés en face, les joints hydrodynamiques, les joints labyrinthes et les joints à brosses. 
2.5.1 Joint à lèvre 
Les joints à lèvre servent à retenir un lubrifiant, empêcher l'entrée des poluants, séparer les 
fluides et les gaz ainsi que supporter les différences de pression. Ils sont très répandus en 
ingénierie mécanique et sont souvent utilisés pour sceler les boîtiers d’engrenages aux 












 présente une 
configuration typique d’un joint à lèvre. 
 
Figure 2.15 : Configuration d'un joint à lèvres 
(SKF Seals, Online Catalog, 2012) 
Les joints à lèvre sont en contact léger avec la composante en rotation, ce qui crée de l’usure 
et une augmentation de la température du matériel du joint. Plusieurs compagnies (SKF, 
Chesterton, Advanced Sealing solutions ltd, etc.) ofrent une large gamme de joints à lèvres, 
mais les spécifications requises pour le prototype SRGT (vitesse d’interface supérieure à 
300 m/s) sont largement au-dessus des limites technologiques pour ce type de joint. Pour cete 
raison, les joints à lèvres ne seront pas considérés comme solution possible d'étanchement des 
écoulements secondaires. 
2.5.2 Joint d’étanchéité mécanique monté en face 
Les joints d’étanchéités mécaniques montés en face sont régulièrement utilisés pour les 
machines à haut rendement à fonctionnement prolongé tels que les pompes hydrauliques et les 
turbines à vapeur. (Steinetz, 2006) Ces joints sont munis d’une garniture (généralement en 
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graphite) qui sert d’interface entre deux composantes en mouvement. La garniture d’interface 
est reliée à un ressort qui permet d’assurer un joint scelé continuelement malgré l’usure de la 
garniture et les déformations reliées aux dilatations thermiques. La figure 2.16





Tête du joint en rotation
interface scelée
Tête du joint statique
 (Lubbinge, 
1999) présente une représentation schématique d’un joint d’étanchéité mécanique monté en 
face. 
 
Figure 2.16 : Configuration d’un joint d’étanchéité mécanique monté en face 
L’utilisation de ce type de joint requiert des faces d’interfaces rodées afin d’obtenir une 
rugosité de surface inférieure à 1 μm (40 μpo). Le jeu d’interface doit être inférieur à 5 μm 
(200 μpo) (Steinetz, 2006). La vitesse relative d’interface peut ateindre jusqu'à 200 m/s 
cependant les températures d’utilisation doivent demeurer inférieures à 300°C. Ce type de 
joint à l’inconvénient de consommer beaucoup de puissance pour vaincre la friction 
d’interface. Des algorithmes de calculs numériques ont été développés par Zuk et Smith (Zuk 
& Smith, 1972) pour évaluer le taux de fuite de gaz pour diférentes configurations. 
La figure 2.17 présente une configuration utilisant des joints d’étanchéités mécaniques montés 
en face pour sceler des écoulements secondaires. Les joints d’étanchéité mécaniques montés 
en face complexifient l’expérimentation pour un petit prototype en ajoutant des composantes 
dans des espaces restreints. 
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Figure 2.17 : Configuration utilisant des joints d’étanchéités mécaniques montés en face 
2.5.3 Joint hydrodynamique sans contact monté en face 
Les joints hydrodynamiques sans contact montés en face sont très similaires aux joints 
d’étanchéités mécaniques montés en face à l’exception que les composantes en mouvement 
sont séparés par un très petit film de fluide entre les deux surfaces. Ce petit film de fluide, 
d’épaisseur typiquement de 13 μm (0.0005 po) (Steinetz, 2006) est produit passivement par 
des cavités présentent sur les surfaces de l’interface scelée. Puisque les films de fluide sont 
très minces, les performances d’étanchéité sont excelentes, étant typiquement quatre fois 
meileures que les joints à brosses (Munson, 1993). Les joints hydrodynamiques sans contact 
peut être utilisés avec des vitesses supérieures à 400 m/s (Steinetz, 2006). La figure 2.18
«ShroudedRayleigh-step» «Recessedspiral grooves» «Recessedcirculargrooves» «Recessedannulargrooves»
 
présente des géométries typiques pour les cavités en surfaces. 
 
Figure 2.18 : Géométrie de joints hydrodynamiques sans contact monté en face (Steinetz, 2006) 
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Plusieurs compagnies ont développé ce type de joint pour l’industrie des turbomachines et ils 
sont largement utilisés pour les machines à haut rendement à fonctionnement prolongé. 
L’utilisation de ces joints nécessite des précisions de fabrication et des jeux d’assemblages qui 
seront très complexes à ateindre pour un prototype. 
2.5.4 Joint labyrinthe 
Les joints labyrinthes sont une solution simple et économique à metre en place pour 
restreindre les écoulements secondaires. Ce type de joints utilise l’efet vena contracta afin 
que la section efective pour le passage du fluide soit plus petite que l’ouverture géométrique. 
L’efet vena contract provoque une grande perte de charge locale à l’écoulement ce qui limite 
le débit dans le joint. Pour que les pertes de charge soient adéquates, il faut que les extrémités 
des dents du joint labyrinthe soient avec des arêtes vives (White, 2011). L’utilisation de 
plusieurs dents en série permet d’augmenter les pertes de charge. Les configurations de joints 
labyrinthes les plus utilisées sont ceux de la figure 2.19. 
 
Figure 2.19 : Configurations des joints labyrinthes les plus utilisés 
(Chupp, Hendricks, Latime, & Streinetz, 2006) 
Plusieurs paramètres sont à définir lors de la conception d’un joint labyrinthe. Les paramètres 
les plus importants sont, la quantité et la géométrie des dents, la géométrie des cavités, et les 
dimensions des espacements. La figure 2.20 présente une schématisation des géométries des 
joints labyrinthes. 
 
Figure 2.20 : Géométries des joints labyrinthes 
 (Heidegger, Hal, & Delaney, 1996) 
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Des études de caractérisation ont permis de développer des modèles empiriques pour le calcul 
des performances des joints simples pour plusieurs configurations. Les études expérimentales 
efectuées (Zuk & Smith, 1972) ont permis d’élaborer une méthode de calcul semi-empirique 
pour évaluer les fuites dans un joint labyrinthe à espacements radiaux. Ce type de joint est 
parfaitement adapté pour un moteur prototype SRGT. 











Le joint à nid d’abeiles est généralement utilisé avec une configuration à joint labyrinthe. Le 
matériau nid d’abeile est soudé par brasage sur le carénage moteur et les dents du joint 
labyrinthe sont solidaires avec les composantes en rotation. Ce type de joint est aussi utilisé 
pour les turbines à gaz ayant des aubes de rotor sans carénage d’extrémité (coiffe). Le 
matériau à structure à nid d’abeiles est alors utilisé sur le carénage moteur pour diminuer la 
vorticité et les turbulences générées par le passage des bouts d’aubes. 
 
Figure 2.21 : Représentation simplifiée d’un joint à nid d’abeiles (Elrod & Childs, 1988) 
Les expérimentations effectuées par Stocker et al. (Stocker, Cox, & Hole, 1977) ont démontré 
que les fuites pouvaient grandement être réduites par la sélection d’une bonne combinaison de 
jeu radial et de grosseur de cavité du nid d’abeiles. Cete technologie de joints d’étanchéité est 
largement utilisée par les plus grands constructeurs de motorisation aéronautique. Plusieurs 
compagnies vendent des feuiles de nid d’abeiles en Hasteloy X (superaliage de nickel) 
spécialement conçu pour les sections chaudes des turbines à gaz. Ce type de joint ne sera 
cependant pas utilisé avec l’architecture SRGT, car le petit diamètre du carénage moteur (pour 




2.5.6 Joint à brosses 
Les joints à brosses sont l’alternative la plus simple et répandue pour remplacer les joints 
labyrinthes. Les joints à brosses sont beaucoup plus étanches que les joints labyrinthes en 







 présente une 
configuration typique d’un joint à brosses. 
 
Figure 2.22 : Configuration typique d'un joint à brosses 
Les limitations d’utilisation des joints d’étanchéité à brosses sont (Chupp, Hendricks, Latime, 
& Streinetz, 2006) : 
 Diférentiel de pression par étage de joints : jusqu’à 2.1 MPa 
 Vitesse : jusqu'à 200 m/s 
 Température d’opération : jusqu'à 600°C 
 Diamètre d’arbre : jusqu'à 3 m 
Des études expérimentales ont démontré que la friction sèche d’un joint à brosses ne requière 
pas plus de puissance d’opération que la friction visqueuse d’un joint labyrinthes (Delgado & 
Proctor, 2006). Cependant, l’utilisation d’un joint à brosse nécessite plus de maintenance 
d’inspection et de remplacement des composantes. Pour l’architecture SRGT, l’utilisation d’un 
joint à brosses sera sérieusement évaluée afin d’étanchéifier les écoulements secondaires 
contournant le rotor périphérique. 
2.5.7 Espacement axial sans joint 
Certaines configurations à espacement axial ne permetent pas l’utilisation d’un joint 
d’étanchéité. Dans ce cas, le jeu axial laisse passer le fluide dans le joint. Afin d’évaluer les 
pertes d’efficacités du moteur relié à la non-utilisation de joint d’étanchéité il est nécessaire 
d’inclure un modèle pour les jeux axiaux de chaque côté du disque rotor. Les travaux de 
Sneak (Sneck, 1968) ont permis d’établir des relations analytiques pour calculer le débit 
massique des écoulements radiaux turbulents entre deux disques annulaires avec un 
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espacement axial constant. Cete configuration est très similaire cele du SRGT entre le rotor 
turbine et le rotor compresseur. Le modèle mathématique élaboré par Sneak (Sneck, 1968) est 
représenté par les équations ci-dessous et la figure 2.23 : 
 
 9 2 2 24 1 2 2 1
turbulent, disques tournants 3 3 3 314 4 4 4 42 1
0.1283
4 0.0195
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Figure 2.23 : Modèle analytique de fuites radiales entre deux disques annulaires (Sneck, 1968) 
Ce modèle simple permet d’évaluer le débit massique de gaz fuyant entre le compresseur et la 
turbine du moteur prototype SRGT pour la configuration sans joint. Les équations 2.9 et 2.10 
ont été développées à partir de l’équation de la continuité en utilisant comme hypothèses que 
le fluide est incompressible, isotherme et visqueux de type newtonien, que l’écoulement est en 
régime permanent et que les disques sont paralèles. Le modèle a été développé pour les 
écoulements turbulents en utilisant une approche des coeficients de friction et de difusion 
turbulente (eddy viscosity). 
2.5.8 Choix d’une technologie de joint d’étanchéité 
Afin de contrer les pertes d’eficacité reliées aux fuites entre les composantes (voir la figure 
2.14) le choix d’une technologie de joints d’étanchéité semble essentiel pour un moteur 
performant et concurrentiel. Les joints à lèvre, à brosses et les joints mécaniques semblent 
inadéquats pour être utilisés avec la technologie SRGT puisque ces joints ne respectent pas les 
prérequis nécessaires (vitesses d’opération du moteur SRGT). Les joints hydrodynamiques 
sans contact montés en face semblent les joints d’étanchéité les plus performants, mais aussi 
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les plus complexes d’intégration. Les joints labyrinthes et à nid d’abeiles semblent être les 
joints d’étanchéité les plus appropriés (performance acceptable et facilité d'intégration) pour 
les phases de développement de la technologie SRGT. Pour ce projet de recherche, visant 
principalement la démonstration technologique d'un moteur de type SRGT, aucun joint 
d’étanchéité ne sera incorporé au prototype. Cependant, l’espacement axial de chaque côté du 
disque rotor sera minimisé pour réduire les fuites. Des travaux plus approfondis sur l’analyse 
des pertes d’eficacité thermodynamique du moteur reliées aux écoulements secondaires et 
aux fuites permetront de sélectionner la technologie la plus appropriée pour un moteur de type 
SRGT, mais cete analyse n’est pas couverte par ce mémoire. 
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CHAPITRE 3 PROBLÉMATIQUE ET OBJECTIFS 
3.1 Problématique de recherche 
L’actuel projet de recherche mené par le laboratoire CAMUS vise à démontrer 
expérimentalement qu’une turbine à gaz de type SRGT est en mesure de générer de la 
puissance positive en régime permanent. Des essais préliminaires efectués (voir la 
section 2.1.2) ont soulevé des problèmes reliés à l’aérodynamique des composantes, à la 
stabilisation de la combustion et à l’expérimentation d’un prototype. Le projet se divise en 
trois axes : 
1) analyse de l’aérodynamique des composantes du moteur; 
2) analyse thermodynamique de la chambre de combustion du moteur; 
3) analyse structurale des composantes du moteur. 
Ce mémoire de projet de recherche traite principalement de l’aérodynamique des composantes 
du moteur. La question de recherche est donc : 
Quele est la meileure conception aérodynamique (compresseur, turbine) permetant de 
générer de la puissance nete positive en régime permanent avec une turbine à gaz de 
type SRGT? 
cordeRe 350000
La conception aérodynamique de compresseurs et de turbines supersoniques de petite 
dimension (à l’entrée du compresseur, relatif 1.2M  et ) est relativement peu 
documentée dans la litérature et leur utilisation dans l’architecture du moteur SRGT présente 
une nouveauté scientifique. 
3.2 Objectifs du projet 
L’objectif principal du projet est de concevoir les composantes aérodynamiques d’une turbine 
à gaz de type SRGT et caractériser les performances de ce moteur. De cet objectif principal, 
quatre objectifs spécifiques découlent : 
 Concevoir et caractériser les performances aérodynamiques du compresseur; 
 Concevoir et caractériser les performances aérodynamiques de la turbine; 
 Caractériser le couplage aérodynamique des composantes du moteur; 
 Caractériser l’écoulement d’un prototype SRGT sur toute sa plage d’opération. 
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3.3 Méthodologie 
Le projet de recherche est surtout centré sur l’aérodynamique d’un moteur à architecture 
SRGT, autant par la modélisation que par des mesures expérimentales. La conception des 
composantes aérodynamiques du moteur (compresseur et turbine) s’efectuera selon un 
processus traditionnel. Un modèle analytique de premier ordre de l’aérodynamique du 
compresseur et de la turbine sera premièrement réalisé. Ensuite, une validation sommaire de 
l’aérodynamique des composantes sera effectuée à l’aide de modèles de la mécanique des 
fluides numérique (CFD). Les simulations CFD serviront principalement d’aide à la 
conception pour l'évaluation de l’alure globale de l’écoulement du compresseur et de la 
turbine. Le projet de recherche se veut hautement expérimental et les simulations CFD ne 
seront pas utilisées comme des bancs de tests virtuels simulant l’ensemble de la physique du 
moteur. 
Dans l’optique d’une caractérisation individuele des composantes et d’une expérimentation 
complète du moteur, un nouveau banc de test sera conçu et développé durant ce projet. De 
plus, les procédés de fabrication et de prototypage du moteur SRGT seront développés et 
réalisés au sein du laboratoire CAMUS. Il faut garder à l’esprit que ce projet de maitrise 
consiste à concevoir et réaliser une petite turbine à gaz d’une architecture nouvele et que les 
travaux antérieurs au développement de cete technologie sont minimes. 
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CHAPITRE 4 CONCEPTION 
Le processus de conception pour une nouvele turbomachine est itératif et requiert une 
ingénierie multidisciplinaire. Ce processus permet de converger rapidement vers un concept 
qui satisfait à la fois les performances aérodynamiques, thermodynamiques et l’intégrité 
structurele du moteur. Le concept choisi doit également permetre l’intégration des 
mécanismes de base requis pour le fonctionnement, l’expérimentation et la caractérisation du 
moteur. Le processus de conception itératif qui a permis d’obtenir le concept final du 
prototype du moteur SRGT n’est pas présenté dans ce mémoire, mais il s’apparente 
grandement au processus typique de développement d’une turbine à gaz industriele (présenté 
à l’annexe A). Ce chapitre de mémoire présente les choix quant au cycle thermodynamique, le 
point d’opération choisi pour un prototype ainsi que les modèles analytiques et numériques 
prédisant les performances. 
4.1 Choix d’un cycle thermodynamique 
L’architecture du moteur SRGT, tout comme pour la majorité des turbines à gaz, utilise un 
cycle thermodynamique de Brayton. Ce type de cycle thermodynamique peut s’adapter à 
plusieurs configurations pour obtenir des moteurs très performants, mais également très 
complexes. Il est envisageable d'utiliser des moteurs SRGT dans des configurations 
comprenant plusieurs arbres mécaniques avec refroidisseur intermédiaire, récupérateur 
thermique  et avec plusieurs étages de compression et/ou de détente. Pour une preuve de 
concept du moteur SRGT, le cycle thermodynamique de Brayton de base a été priorisé, car il 
simplifiait le processus de conception tout en minimisant les incertitudes de recherche. Le 
cycle thermodynamique de Brayton de base est ilustré à la figure 4.1
t mc c RP
b
















Figure 4.1 : Cycle thermodynamique simple 
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D’autres configurations de système utilisant un moteur SRGT dans des cycles 
thermodynamiques plus complexes sont présentées à l’annexe B. 
4.2 Schéma du tracé aérodynamique et point d’opération 
La sélection du point d’opération consiste à choisir le point de fonctionnement optimal du 
moteur en régime permanent. Ce point d’opération est typiquement caractérisé par la 
puissance nete produite, le débit massique d’air, le rapport de pression du compresseur et la 
température maximum d’entrée de la turbine. La sélection du schéma du tracé aérodynamique 
consiste à élaborer la géométrie et dimensionner les passages principaux du fluide dans le 
moteur. Ce schéma aérodynamique permet de positionner et dimensionner les composantes du 
moteur les unes par rapport aux autres. La sélection du schéma aérodynamique s’efectue de 
pair avec la sélection du point d'opération, car ces deux éléments sont hautement 
interdépendants l’un de l’autre. La sélection du schéma du tracé aérodynamique et du point 
d’opération est une étape clé du processus de conception d’une turbine à gaz, car c’est 
l’élément central qui relie tous les sous-systèmes du moteur. Par exemple, le choix de la 
puissance nete dépend du débit massique d’air, du rapport de compression et de la 
température maximum, qui ceux-ci dépendent des vitesses de rotation, des dimensions du 
moteur et des matériaux utilisés. Le tableau 4.1 présente le point de design choisi pour le 
prototype SRGT. 
Tableau 4.1 : Point de design 
 neteWPuissance nete  >1 kW 
Débit massique d’airm  130 g/s 
Vitesse de rotationN  125 000 rpm 
Rapport de pression RP  2.75 
Température d’entrée de la turbine ITT  1000 K 
 
La figure 4.2 présente le schéma initial du tracé aérodynamique avant de commencer le 
processus de conception des composantes du moteur. Ce schéma ne met pas en proportion les 










Figure 4.2 : Schématisation initiale du tracé aérodynamique 
Le schéma du tracé aérodynamique du moteur comprend plusieurs composantes séparées 
symboliquement par des stations. Les stations sont les interfaces des passages du fluide entre 
chaque composante. Les stations et les composantes du moteur sont définies au tableau 4.2. 
Tableau 4.2 : Stations et composantes du moteur SRGT 
Stations Composantes 
1  2 volute d’admission (entrée atmosphérique) 
2  3 entrée d’air 
3  4 rotor compresseur 
4  5 stator compresseur 
5  6 difuseur compresseur 
6  7 chambre de combustion 
7  8 stator turbine 
8  9 rotor turbine 
9  e difuseur d’échappement (sortie atmosphérique) 
 
Il est à noter que la volute d’admission (entre les stations 1 et 2) est une composante requise 
uniquement pour l’instrumentation de la mesure du débit massique d’air du moteur. Cete 
composante n’est pas incorporée dans le schéma aérodynamique puisqu’ele est utilisée 
uniquement pour les phases de développement de la technologie SRGT. Le schéma 
aérodynamique final a été obtenu avec une approche de calcul analytique qui est présentée en 
détail à la section 4.3. Cete approche de calcul a permis d’évaluer l’aire annulaire ainsi que 
les rayons intérieurs et extérieurs de chaque section. La figure 4.3 présente le schéma du tracé 
aérodynamique final à l’échele en vue de coupe axisymétrique. Ce schéma est celui qui a 






















Figure 4.3 : Schéma du tracé aérodynamique final à l'échele 
À la figure 4.3, on remarque que l’entrée d’air et l’échappement sont tous deux radials et très 
proche l'un de l'autre. Cete configuration a le désavantage de favoriser un transfert thermique 
par conduction dans la paroi séparatrice entre les gaz chauds de l’échappement et les gaz 
froids de l’entrée d’air. Ce transfert thermique peut diminuer l’eficacité globale du système et 
a été négligé pour la phase actuele de développement du moteur prototype. La géométrie de 
l’entrée d’air et de l’échappement résulte d’un choix pour intégrer les roulements et du 
système de démarrage du moteur. 
4.3 Modèle 1D du moteur 
La méthode de calcul pour l’évaluation des performances de l’ensemble du moteur est basée 
sur l’évaluation des performances de chaque composante individuelement en effectuant des 
séparations aux stations. Chaque composante est simplifiée pour être représentée par une 
conduite à section variable avec un écoulement quasi-1D. Les composantes à aubages comme 
le rotor et le stator du compresseur et de la turbine sont représentées comme une cascade de 
plusieurs conduites identiques. Ces conduites ont toutes le même débit massique et sont 
considérées à section variable avec un écoulement quasi-1D. Chaque conduite à section 
variable est discrétisée par des celules en 1000 conduites courtes 1D. Ensuite, le modèle 1D 
généralisé des écoulements compressibles (Shapiro, 1953), est utilisé pour l’écoulement de 
chaque celule. Les changements de repère pour les composantes en rotation sont efectués 
avec la technique des rotors fixes à mouvement angulaire relatif en conservant les propriétés 
statiques de l’écoulement. Cete technique est la même que cele utilisée pour l’évaluation des 
performances par les triangles des vitesses. Le débit massique d’air dans le moteur est 
engendré par le rotor compresseur qui aspire de l’air initialement aux conditions 
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atmosphériques. Le débit massique maximum d’air dans le moteur est imposé par la condition 
d’étranglé dans le rotor compresseur. Lorsque le moteur accélère, la pression totale de 
l’écoulement relatif à l’entrée du rotor compresseur augmente, ce qui permet d’augmenter le 
débit massique d’air malgré que l’écoulement soit continuelement étranglé. Tous les calculs 
sont efectués aux rayons moyens des composantes. L’ensemble des hypothèses générales 
pour le modèle 1D du moteur sont ceux-ci : 
 l’écoulement est un mélange homogène de gaz idéaux et l’équation d’état est cele 
d’un gaz idéal; 
 l’écoulement est en régime permanent (les propriétés de l’écoulement ne changent pas 
dans le temps); 
 les propriétés intrinsèques au gaz (masse molaire et ratio des chaleurs spécifiques) ne 
changent pas sauf dans la chambre de combustion; 
 la conservation de la masse est respectée (il n’y a pas de fuites et d’apport de masse 
autre que cele du carburant dans la chambre de combustion); 
 l’énergie totale dans une conduite est conservée (pas de transfert thermique); 
 l’écoulement est considéré uniforme aux entrées et sorties des conduites de chaque 
composante; 
 l’énergie potentiele gravitationnele est négligée; 
 l’épaisseur des couches limites est négligée, ce qui n’afecte pas l’aire efective des 
conduites; 
 l’écoulement est uniquement 2D dans le repère cylindrique θ-z et les calculs sont 
efectués au rayon moyen (les gradients de pression radiaux sont négligés); 
 Les couches limites de l’écoulement sont considérées accrochées jusqu’aux bords de 
fuites des aubes et il n’y a aucune séparation créant des pertes par silage; 
 La dissipation thermique transmise au banc de test n’est pas considérée. 
 
4.3.1 Modèle 1D généralisé des écoulements compressibles 
Les hypothèses utilisées ainsi que les simplifications et la discrétisation efectuées des 
composantes aérodynamiques permetent l’utilisation du modèle 1D généralisé des 
écoulements compressible. Ce modèle est présenté en détail dans plusieurs ouvrages de 
révérences (Shapiro, 1953) (Greitzer, Tan, & Graf, 2007). Ce modèle de la dynamique des gaz 
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est utile car il permet de considérer simultanément les transferts thermiques, la friction aux 
parois, les changements de section, les apports et retraits de masse et/ou de travail mécanique. 
De plus, ce modèle considère les changements de propriétés thermodynamiques des gaz. Bien 
que ce modèle ne considère pas les efets 2D, 3D et instationnaire, ce modèle est très 
polyvalent pour développer un modèle aérodynamique de premier ordre simple et rapide en 
négligeant les phénomènes plus complexes. Le modèle utilisé pour ce projet est une adaptation 
du modèle 1D généralisé des écoulements compressible (Shapiro, 1953) pour le cas d’un débit 
massique constant, d’une masse molaire constante et d’un ratio des chaleurs spécifiques 

















Figure 4.4 : Modèle 1D généralisé des écoulements compressibles; adapté de (Shapiro, 1953) 
 MLa variation du nombre de Mach  pour ce modèle est calculée avec l’équation 4.1. 
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  4.1 
Aoù dh est l’aire des celules, dQ l’enthalpie de réaction, pc le transfert thermique, 
fC
 la 
chaleur spécifique à pression constante, hD le facteur de friction de Fanning, 
dx
 le diamètre 
hydraulique et 
 d, d, d, ..P T 
 la distance entre deux celules. Le diamètre hydraulique est défini comme 
étant le quadruple de l'aire de la section de passage divisé par le périmètre mouilé de cete 
section. Les équations pour calculer les variations des autres propriétés thermodynamiques 
 pour ce modèle sont présentées à l’annexe C. La résolution numérique de 
l’équation 4.1 au long d’une conduite de chaque composante s’efectue en utilisant les 
propriétés thermodynamiques de sortie d’un volume de contrôle pour devenir les propriétés 




répétitive pour les 1000 celules de chaque composante discrétisée. Le calcul des variations 
des propriétés thermodynamiques de l’écoulement ( dP, dT, d et 
dA
), de chaque volume 
de contrôle, est possible puisque la discrétisation des conduites a permis d’établir la variation 
d’aire ( dx) et la longueur ( ) de chaque volume de contrôle. Le facteur de friction de 
Fanning pour l’ensemble des composantes est fixé entre 0.005 et 0.010 ce qui est jusqu’à deux 
fois supérieur au facteur de friction typique pour un écoulement supersonique dans une 
conduite à aire constante (Shapiro, 1953). Cete augmentation du facteur de friction de 
Fanning permet une évaluation conservatrice des performances des composantes tant en 
compensant pour les effets de la dynamique des gaz non incorporer au modèle (rugosité, 
courbure des conduites, efets tridimensionnels). 
4.3.2 Sous-modèle de l’entrée d’air 
L’entrée d’air du moteur est atmosphérique ce qui signifie que les propriétés de stagnation de 
l’écoulement sont celes de l’air environnant le moteur. L’écoulement dans la conduite de 
l’entrée d’air est totalement subsonique et est modélisé avec le modèle des écoulements 














une schématisation de l’écoulement du sous-modèle de l’entrée d’air du moteur. 
 
Figure 4.5 : Sous-modèle de l'entrée d'air 
La conduite est conçue pour produire un écoulement axial à un nombre de Mach de 0.5 à 
l’entrée du compresseur pour le débit massique d’air du point d’opération. Ce choix de 
nombre de Mach corespond un critère de conception régulièrement utilisé pour les 
compresseurs axiaux (Cumpsty N. A., 2004). 
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4.3.3 Sous-modèle du rotor compresseur 
L’écoulement à l’entrée du rotor compresseur est supersonique et l’écoulement est modélisé 
avec une onde de choc oblique sans réflexion, de chaque côté du bord d’ataque de l’aube. Les 
chocs sont adiabatiques et l’écoulement entre les deux chocs de l’entrée du rotor est considéré 
isentropique. L’écoulement reste ensuite supersonique jusqu’à la sortie du rotor compresseur 
et le passage entre les aubes est représenté par le modèle des écoulements compressible 1D 
généralisé. L’écoulement à la sortie du rotor compresseur est supersonique et l’écoulement au 
bord de fuite des aubes est modélisé comme une expansion isentropique. La figure 4.6
1M
1M






présente une schématisation de l’écoulement du sous-modèle du rotor compresseur. 
 
Figure 4.6 : Sous-modèle du rotor compresseur 
Le compresseur est à impulsion, ce qui signifie que la section du passage perpendiculairement 
à l’écoulement doit rester relativement constante pour minimiser la variation de la pression 
statique. Ainsi, au fur et à mesure que l’écoulement est entrainé et dévié dans le rotor 
compresseur, l’aspect de forme du passage varie et l’aire annulaire (relative à l’axe de 
rotation) change pour conserver une aire perpendiculaire constante. C’est la déviation de 
l’écoulement à travers le rotor compresseur et les changements de repère qui permetent un 
gain de la pression totale entre l’entrée et la sortie. Puisque le rapport moyeu/tête d’aube est 
très élevé (>0.85) pour le compresseur, la géométrie des aubages du compresseur est conçue 
sans aucune vrile géométrique ou aérodynamique. 
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4.3.4 Sous-modèle du stator compresseur 
L’écoulement à l’entrée du stator compresseur est supersonique et l’écoulement est modélisé 
avec une onde de choc oblique sans réflexion, de chaque côté du bord d’ataque de l’aube. Les 
chocs sont adiabatiques et l’écoulement entre les deux chocs de l’entrée du stator est considéré 
isentropique. L’écoulement reste ensuite supersonique jusqu’à un choc normal, puis 
subsonique jusqu’au bord de fuite. L’écoulement entre les aubes est représenté par le modèle 
des écoulements compressible 1D généralisé. L’écoulement à la sortie du stator compresseur 
est subsonique et l’écoulement au bord de fuite des aubes est modélisé comme une expansion 
isentropique. La figure 4.7
1M
Plans de chocs obliques
Celules 1D




 présente une schématisation de l’écoulement du sous-modèle du 
stator compresseur. 
 
Figure 4.7 : Sous-modèle du stator compresseur 
La compression est efectuée en convertissant l’énergie cinétique angulaire de l’écoulement en 
énergie de pression. L’énergie cinétique est principalement convertie par les ondes de choc et 
par la déviation de l’écoulement. La position du choc normal se stabilise dans le divergent du 
stator à l’endroit permetant la compatibilité avec la contre-pression appliqué à la sortie du 
compresseur. La contre-pression est créée majoritairement par la turbine et dépend de 
l’intensité de la combustion. Le rapport de pression maximal est obtenue lorsque le choc 
normal est situé juste après les chocs obliques de l’entrée du stator (section de passage la plus 
petite); c’est à cete position que la perte de pression totale du choc normal est minimisée. 
C’est cete configuration qui est considérée pour le sous-modèle du stator compresseur. 
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4.3.5 Sous-modèle du difuseur compresseur 
Le difuseur compresseur sert à ralentir l’écoulement jusqu’au nombre de Mach requis pour la 
chambre de combustion. Il permet par le fait même de convertir le maximum de pression 
dynamique en pression statique. L’écoulement dans la conduite du difuseur est parfaitement 
axial, entièrement subsonique et est représenté avec le modèle des écoulements compressibles 
1D généralisé en négligeant la courbure de la conduite. La géométrie du difuseur est conçue 
pour adapter l’écoulement au nombre de Mach requis pour le bon fonctionnement de la 







une schématisation de l’écoulement du sous-modèle du difuseur compresseur. 
 
Figure 4.8 : Sous-modèle du difuseur compresseur 
4.3.6 Sous-modèle de la chambre de combustion 
La chambre de combustion est représentée par un modèle thermodynamique de 
combustion 0D. Ce modèle comprend une entrée d’air, une entrée de carburant et une sortie 
pour les produits de la combustion. Les produits de combustion sont évalués à partir de 
l’équilibre thermodynamique ateinte à la suite de la minimisation de l’énergie de Gibbs 
(fonction de l’enthalpie libre G
in
) pour une réaction complète (Ferguson & Kirkpatrick, 2000). 
Le modèle de combustion utilise une réaction avec 10 composés chimiques avec chacun leur 
portion molaire  1,2,3,..,10i  selon l’équation suivante : 
 2 2 1 2 2 2 3 2 4 2 5
6 2 7 8 9 10
CHON O 3.76N CO + HO+ N + O + CO   
H + H + O + OH+ NO
sa n n n n n
n n n n n
      

  4.2 
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CHON   Dans l’équation 4.2, 
sa
 est le carburant qui peut autant être un gaz naturel qu’un 
hydrocarbure,  est le ratio stœchiométrique molaire air/carburant et  est le ratio 
d’équivalence air/carburant. Le carburant choisi pour la modélisation du sous-modèle de la 
chambre de combustion et pour l’expérimentation est de l’hydrogène gazeux (H2). La perte de 
pression totale de la chambre de combustion est évaluée à environ 8 % basée sur des tables 
semi-empiriques (H. Lefebvre & R. Balal, 2010). La réaction chimique est considérée 
complète et l’écoulement à la sortie de la chambre de combustion est supposé homogène et 









































 présente une schématisation du sous-modèle de la chambre de 
combustion. 
 
Figure 4.9 : Sous-modèle de la chambre de combustion 
 produitLa réaction chimique de la combustion modifie le ratio des chaleurs spécifiques 
 produitR
 ainsi 
que la constante spécifique du gaz . Ces deux propriétés pour les produits de la 
combustion sont calculées numériquement avec un algorithme d’équilibre chimique (Ferguson 
& Kirkpatrick, 2000). Pour l’analyse aérodynamique de la turbine ainsi que de l’échappement, 
les propriétés du gaz de l’écoulement sont celes des produits de la combustion. Un modèle 
analytique de chambre de combustion ainsi que des simulations numériques sont présentés 
dans le mémoire d’Hugo Fortier-Topping (Fortier-Topping, 2014). Ces modèles permetent 
entre autres d’inclure la géométrie des passages d’air, les profils de températures et les aires 




4.3.7 Sous-modèle du stator turbine 
Le stator turbine s’apparente à un convergent divergent à l’entrée subsonique et la sortie 
supersonique sans choc et fonctionnant à son point de design supersonique. L’écoulement est 
sonique au col du stator. L’entièreté de la composante est représentée avec le modèle des 
écoulements compressible 1D généralisé en négligeant la double courbure de la conduite. Le 
col du stator (Acol) est initialement dimensionné avec l’équation 4.3 pour étrangler un 
écoulement corespondant au débit massique des produits de combustion aux conditions 
d’opération du point de design (John & Keith, 2006). L’équation 4.3 est obtenue à partir des 














      4.3 
produitoù produitRet sont les propriétés des gaz des produits de la combustion. 
L’écoulement à la sortie du stator turbine est supersonique et le l’écoulement au bord de fuite 
des aubes est modélisé comme une expansion isentropique. La figure 4.10
1M
1M
Plan du col sonique Celules 1D1M 78
 présente une 
schématisation du sous-modèle du stator turbine. 
 
Figure 4.10 : Sous-modèle du stator turbine 
Les dimensions axiales entre les celules 1D ont été réduites près du col pour éviter les grandes 
variations des propriétés dans une même celule. Il est à noter que la friction a été négligée 
entre les nombres de Mach de 0.98 et 1.02 pour éviter des problèmes de résolution numérique. 
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4.3.8 Sous-modèle du rotor turbine 
0.9 1.0M Le rotor turbine s’apparente à un divergent à l’entrée transsonique ( ) qui ralentit 
et dévie l’écoulement sans choc. L’entièreté de la composante est représentée par le modèle 
des écoulements compressible 1D généralisé en négligeant la courbure de la conduite. L’angle 
d’entrée est sélectionné pour coïncider avec la direction de l’écoulement à la sortie du stator. 
L’angle de sortie est sélectionné pour minimiser le tourbilon de l’écoulement dans 
l’échappement. Les calculs d’angles d’entrée et de sortie pour le modèle 1D ont été évalués au 







 présente une schématisation 
du sous-modèle du rotor turbine. 
 
Figure 4.11 : Sous-modèle du rotor turbine 
0.60Puisque le rapport moyeu/tête d’aube est très faible ( ) pour la turbine, la géométrie des 
aubes sont conçues avec une vrile aérodynamique pour compenser des directions de 
l’écoulement selon la position radiale. Cete modification est incorporée uniquement à la 
géométrie de fabrication sans être considérée au modèle analytique 1D. 
4.3.9 Sous-modèle de l’échappement 
L’échappement du moteur est atmosphérique ce qui signifie que la pression statique à la sortie 
est cele de l’air environnant le moteur. L’écoulement dans l’échappement est totalement 
subsonique et est modélisé avec le modèle des écoulements compressible 1D généralisé en 
négligeant la courbure de la conduite. La figure 4.12 présente une schématisation du sous-










Figure 4.12 : Sous-modèle de l’échappement 
L’échappement est conçu pour produire à la sortie un écoulement radial de faible vitesse à la 
pression statique atmosphérique. Cete configuration permet de maximiser le rapport de 
détente de l’étage turbine tout en récupérant le maximum de pression totale. 
4.3.10 Calcul de puissance 
Q
La puissance consommée par le rotor compresseur et la puissance fournie par le rotor turbine 
sont évaluées avec la diférence d’enthalpie totale de l’écoulement multiplié par le débit 
massique. L’enthalpie totale est calculée avec l’équation 4.4 et la puissance est calculée avec 
l’équation 4.5 où  représente le transfert thermique. 
2
0 0 2p p
Vh c T c T      4.4 
   0 0,sortie 0,entrée  W m h Q mh h Q        4.5 
4.3.11 Friction aérodynamique 
La haute vitesse tangentiele du rotor périphérique provoque des pertes de puissance par 
friction aérodynamique. La surface externe du rotor périphérique est représentée par un 
cylindre en rotation selon un modèle empirique développé par Saint-Raymond et al. (Saint-
Raymond, Kasarda, & Alaire, 2008). La puissance consommée par la surface externe du rotor 












  4.6 
où  est la densité du gaz dans la cavité du rotor périphérique, 
L
 la viscosité cinématique de 




Chaque côté du rotor périphérique est représenté par des disques en rotation selon un modèle 
empirique développé par Etemad et al. (Etemad, Pulen, Besant, & Baines, 1992). Ce modèle 
prédit que, à très haute vitesse, l’épaisseur du jeu axial de chaque côté du moteur n’influence 
pas la puissance consommée. La puissance consommée par les surfaces de chaque côté du 




2 mW C r   4.7 
mCoù 
 Rer
 est le coeficient de moment calculé avec une équation empirique faisant intervenir le 
nombre de Reynolds basé sur le rayon du disque Rer. Dans le cas du moteur SRGT, est 
évalué entre 0.2x106 et 2.5x106 selon la vitesse de rotation du moteur et les propriétés du gaz 
















    
  4.8 
La perte de puissance par friction aérodynamique prédite est multipliée par un facteur de 1.35 
basé sur les expérimentations réalisées lors du développement du moteur R4E (Picard, 2011). 
Les calculs de perte de puissance par friction aérodynamique sont effectués en considérant que 
la cavité autour du rotor périphérique est remplie d’un mélange gazeux de 50 % massique 
d’hélium et 50 % massique d’air, à une température de 325 K et une pression de 1 atm. Cete 
perte de puissance est ensuite incorporée au calcul de la puissance nete du moteur. 
4.3.12 Efets des écoulements secondaires 
Les écoulements secondaires peuvent grandement influencer les performances des 
composantes aérodynamiques du moteur. Les écoulements secondaires peuvent représenter 
jusqu’au tiers des pertes pour une turbomachine industriele. Pour le stade actuel du 
développement technologie de la SRGT, il est jugé trop préliminaire d’incorporer les efets 
des écoulements secondaires au modèle 1D du moteur tant que le reste du modèle n’est pas 
validé expérimentalement. Ainsi, les efets des écoulements secondaires ne sont pas 
incorporés au modèle. Cependant, les tolérances de fabrication et d’assemblage du moteur ont 
été adaptées pour minimiser l’efet des fuites entre les composantes. Les jeux axiaux de 
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chaque côté du moteur sont d’une distance maximum de 0.50 mm (mesuré lors de 
l’expérimentation). 
4.3.13 Résumé des performances du moteur selon le modèle 1D 
Les figures 4.13, 4.14 et 4.15 présentent respectivement le nombre de Mach, la pression et la 
température de l’écoulement à chaque station du moteur dans le repère de la composante. Ces 
graphiques présentent les propriétés de l’écoulement évaluées aux stations et non pas 
l’évolution des propriétés à travers les composantes. Les lignes reliant les points servent 
uniquement à faciliter la lecture de ces graphiques. Les discontinuités qui se retrouvent aux 
stations 3, 4, 8 et 9 (entrée et sortie du rotor compresseur et du rotor turbine) sont reliées aux 
changements de repère requis pour les composantes en rotations. Il est à noter que les 
propriétés statiques de l’écoulement ne subissent pas ces efets de changement de repère. 
 


























Figure 4.14 : Pression à chaque station 
 
Figure 4.15 : Température à chaque station 









































Le tableau 4.3 et le tableau 4.4 résument les caractéristiques géométriques de l’étage 
compresseur et de l’étage turbine. Pour ces deux tableaux, les angles d’entrée et de sortie de 
l’écoulement corespondent à ceux des triangles des vitesses des figures 2.90 et 2.13. 
Tableau 4.3 : Caractéristiques géométriques du l’étage compresseur 
 Rotor Stator 
Forme 
  
Diamètre extérieur 31.2 mm 35 à 40 mm 
Nombre d’aubes 36 36 
Corde 15.4 mm 23.6 mm 
Rapport moyeu-tête ≈0.85 ≈0.85 
Densité d’aubage (solidity) 3.0 4.2 
Vrile aucune aucune 
angle d’entrée de l’écoulement (repère absolu) α1=0.0° α2=47.2° angle d’entrée de l’écoulement (repère relatif) β1=58.0° 
angle de sortie de l’écoulement (repère relatif) β2=0.0° α3=0.0° angle de sortie de l’écoulement (repère absolu) α2=47.2° 
 
Tableau 4.4 : Caractéristiques géométriques de l’étage turbine 
 Rotor Stator 
Forme 
  
Diamètre extérieur 25.0 mm 25.0 mm 
Nombre d’aubes 18 18 
Corde 12.7mm 19.9 mm 
Rapport moyeu-tête ≈0.65 ≈0.65 
Densité d’aubage (solidity) 1.8 2.9 
Vrile aérodynamique aucune 
angle d’entrée de l’écoulement (repère absolu) α2=66.0° α1=0.0° angle d’entrée de l’écoulement (repère relatif) β2=46.0° 




Les rayons et l’aire de la géométrie annulaire des interfaces de chaque station du moteur sont 
présentés respectivement aux figures 4.16 et 4.17. Ces figures présentent les dimensions et 
l'aire annulaires aux stations et non pas leurs évolutions à travers chaque composante. Les 
lignes reliant les points servent uniquement à faciliter la lecture de ces graphiques. L’aire 
annulaire est calculée avec l’équation 4.9 (Shapiro, 1953) en supposant que les propriétés 
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Moù le nombre de Mach ( P), la pression ( T) et la température () sont respectivement ceux 
des figures 4.13, 4.14 et 4.15. Puisque l’entrée d’air (station #2) et la sortie d’air (station #e) 
sont radiales, seulement leurs rayons moyens sont ilustrés. 
 
Figure 4.16 : Dimension des interfaces à chaque station 
 
Figure 4.17 : Aire axiale des interfaces à chaque station 
 
Le tableau 4.5 résument les l’évaluation quantitative selon le modèle 1D des performances du 
compresseur et de la turbine au point d’opération. 
Tableau 4.5 : Évaluation quantitative des performances du compresseur et de la turbine 
 compresseur turbine 
Rapport de pression 2.78 1.98 
Débit massique 131 g/s ≈131 g/s 
Rendement isentropique (total à total) 70.3 % 86.9 % 
Puissance -18.7 kW 20.9 kW 







































Le tableau 4.6 résume l’ensemble des puissances consommées et récupérées 
Tableau 4.6 : Sommaire des puissances du système 
Puissance fournie pour le compresseur -18.7 kW 
Puissance récupérée de la turbine 20.9 kW 
Puissance perdue par friction aérodynamique -0.94 kW 
Puissance nete 1.32 kW 
Puissance calorifique injectée en carburant 83.8 kW 
Eficacité thermodynamique 1.57 % 
 
Eficacité thermodynamique est définie comme le rapport entre la puissance nete et la 
puissance calorifique injectée en carburant. Bien que l’efficacité thermodynamique globale du 
moteur semble très basse (≈ 1.57 %), il faut se rappeler que le prototype SRGT sert de 
démonstration technologique pour une preuve de concept. 
4.4 Validation numérique CFD 
Les modèles analytiques sont de bons outils de conception, mais requièrent plusieurs 
hypothèses simplificatrices qui peuvent parfois mal représenter la physique complexe du 
moteur. Le modèle analytique peut être sommairement validé par un modèle de la mécanique 
des fluides numérique (CFD). Les modèles CFD ont l’avantage de facilement incorporer 
plusieurs phénomènes physiques complexes tels que la géométrie des ondes de choc, les 
fuites, les pertes par mélange, les écoulements secondaires, les efets 3D, les efets centrifuges, 
les efets des couches limites ainsi que leurs décolements. Cependant, les modèles CFD 
peuvent rapidement fournir des solutions invalides s’ils sont mal utilisés. Cet outil de 
simulation numérique est compliqué à utiliser et peut devenir un outil contreproductif qui 
prend beaucoup de temps pour obtenir de mauvaises solutions. Dans le cadre de ce projet de 
recherche, les simulations CFD ont surtout été utilisées de manière qualitative afin de 
comparer l’alure générale des solutions. 
4.4.1 Configuration générale des simulations CFD 
Pour la partie de l’analyse aérodynamique des performances du moteur, les analyses CFD ont 
été efectuées avec le logiciel commercial ANSYS CFX version 14 et version 15. Ce logiciel 
fut priorisé pour ses options avancées d’analyse pour turbomachine. Toutes les analyses 
efectuées sont tridimensionneles et en régime permanent. La résolution numérique utilise un 
solveur basé sur la densité afin de bien représenter les écoulements compressibles. Les 
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simulations efectuées utilisent un schéma de discrétisation de premier ordre à pas spatial vers 
l'amont (first order upwind scheme discretization). La turbulence est modélisée avec un 
modèle de viscosité turbulente à deux équations (énergie cinétique turbulente et dissipation 
spécifique) combinant une formulation pour le transport des contraintes de cisailement. Ce 
modèle de turbulence est communément appelé «shear-stress transport (SST) κ-ω model». Le 
gaz de l’écoulement est modélisé par un gaz parfait homogène avec une valeur de masse 
molaire et un ratio de chaleur spécifique. Les résolutions numériques des simulations CFD 
sont efectuées par processus itératif jusqu’à la convergence des résultats. Les résolutions 
numériques sont considérées convergées lorsque l’échele résiduele RMS de l’équation du 
mouvement et l’équation de la continuité ateignent une valeur de 10-3 et lorsque l’échele 
résiduele RMS de l’équation d’énergie ateint une valeur de 10-5. 
4.4.2 Conditions limites 
Les conditions limites à l’entrée sont définies par un écoulement uniforme perpendiculaire à la 
surface avec une pression totale, une température totale et une intensité de turbulence. Les gaz 
à l’entrée du compresseur ont une température de 300 K, un ratio des chaleurs spécifiques de 
1.40, une constante spécifique du gaz de 287 J/kg/K et une intensité de turbulence de 5 %. Les 
gaz à l’entrée de la turbine ont une température de 1000 K, ont un ratio des chaleurs 
spécifiques de 1.35, une constante spécifique du gaz de 298 J/kg/K et une intensité de 
turbulence de 10 %. Les conditions limites de sortie sont définies par une pression statique 
d’ouverture uniforme sur la surface et sans recirculation. Les parois internes et externes des 
conduites sont adiabatiques, imperméables et avec une condition de glissement. Les parois des 
aubages sont adiabatiques, imperméables, lisses et avec une condition d’adhérence. Il n’y a 
aucun jeu de bout de pales pour l’ensemble des composantes des modèles numériques. Les 
modèles utilisent une périodicité angulaire d’un dix-huitième des composantes 
(18 x 20° = 360°). Ceci permet de diminuer le temps de calcul pour des problèmes en régime 
établis. Les surfaces de périodicité n’utilisent pas nécessairement un mailage conforme. Les 
interfaces de chaque côté des composantes en rotation sont définies avec la technique des 
rotors fixes (frozen rotor) à mouvement angulaire relatif. Cependant, l’utilisation de cete 
technique en régime permanent uniformise les propriétés de l’écoulement à l’interface 
(utilisation d’un plan de mélange). Pour diminuer les instabilités numériques et faciliter la 
convergence, les espacements axiaux entre les aubages des rotors et des stators sont agrandis 
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pour créer un efet de tampon d’uniformisation des propriétés. L’augmentation de l’espace 
entre les rangées d’aubage va augmenter les pertes de mélange et ainsi tendre à prédire des 
pertes plus importantes que la réalité. Les figures ilustrant les géométries et les conditions 
limites des modèles CFD du compresseur ainsi que de la turbine sont présentes à l’annexe D et 
à l’annexe E. 
4.4.3 Mailage 
Le mailage de la géométrie des composantes a été  efectué avec le logiciel ANSYS 
Workbench V15. Le mailage est principalement composé de tétraèdres qui ont été générés 
sans structuration. Les zones près des bords d’ataques et des bords de fuites d’aubage sont 
rafinées pour afin d’avoir 12° d’angle maximum entre deux éléments en contact à la surface. 
Les zones de couche limite sont mailées avec des prismes avec une inflation. Cete méthode 
permet de résoudre les équations des couches limites sans incorporer les lois de paroi (wal 
function). Les éléments à la surface sont dimensionnés pour avoir une valeur de y+ (distance 
adimensionnele de la première maile à la paroi) inférieur à 5 aux bords d’ataques des 
aubages. Les figures ilustrant le mailage des modèles CFD du compresseur ainsi que de la 
turbine ainsi sont présentes à l’annexe D et E. Il est à noter qu’aucune analyse de mailage n’a 
été effectuée au cours de ce projet, ce qui peut amoindrir la validité des simulations CFD. 
4.4.4 Résultats des simulations CFD du compresseur 
Les analyses CFD du compresseur ont principalement servi à valider le débit massique du 
moteur à différentes vitesses de rotation et à valider les directions et amplitudes des vecteurs 
de vitesses de l’écoulement aux interfaces. L’évaluation quantitative des performances du 
compresseur peut également être comparée, mais avec beaucoup de discernement. Le tableau 
4.7 présente une comparaison quantitative entre le modèle analytique du compresseur et la 
validation numérique par CFD pour le maximum de contre-pression à 125 krpm. Les angles 





Tableau 4.7 : Comparaison quantitative entre le modèle analytique et le modèle CFD du compresseur (125 krpm) 





Rapport de pression (imposé en CFD) 2.78 2.62 -5.8 % 
Débit massique 131 g/s 132 g/s -0.9 % 
Rendement isentropique (total à total) 70.3 % 64.6 % -8.1 % 
Puissance compresseur -18.7 kW -19.5 kW -4.3 % 
α1 (angle d’entrée absolu du rotor compresseur) 0.0° 0.0° 0.0° 
β1 (angle d’entrée relatif du rotor compresseur) 58.0° 66.9° +8.9° 
β2 (angle de sortie relatif du rotor compresseur) 0.0° 4.3° +4.3° 
α2 (angle d’entrée absolu du stator compresseur) 47.2° 60.1° +12.9° 
α3 (angle de sortie absolu du stator compresseur) 0.0° 25.3° +25.3° 
 
 3
L’ensemble des résultats de l’analyse CFD du compresseur (direction de l’écoulement, profil 
de pression,  de vitesse et nombre de Mach, localisation des chocs, etc.) sont présentés à 
l’annexe D. La simulation CFD du compresseur a été effectuée avec un rapport de pression 
de 2.62, soit la plus haute contre-pression admissible pour ce modèle permetant la 
convergence numérique. Les résultats de la simulation CFD du compresseur permetent de 
valider que la dynamique des gaz est bien représentée par le modèle analytique. Seulement la 
direction de l’écoulement à la sortie du stator  est très diférente du modèle analytique. 
En efet, la simulation CFD prédit que la couche limite de l’écoulement décroche sur la 
surface de basse pression des aubages du stator. Ceci explique la raison pour laquele le 
rendement et le rapport de pression du modèle CFD sont plus faibles que les prédictions du 
modèle analytique. 
4.4.5 Résultats des simulations CFD de la turbine 
Les analyses CFD de la turbine ont principalement servi à valider le débit massique étranglé 
du stator turbine. Ces simulations valident également les efets tridimensionnels du moteur sur 
les directions et les amplitudes des vecteurs vitesses de l’écoulement aux interfaces. 
L’évaluation quantitative des performances de la turbine peut également être comparée, mais 
avec beaucoup de discernement. Le tableau 4.8 présente une comparaison quantitative entre le 
modèle analytique de la turbine et la validation numérique par CFD à 125 krpm avec une 
pression totale de 239.8 kPa à la sortie de la chambre de combustion. Les angles d’écoulement 
du modèle CFD ont été évalués avec une moyenne pondérée en fonction de la masse. 
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Tableau 4.8 : Comparaison quantitative entre le modèle analytique et le modèle CFD de la turbine (125 krpm) 





Rapport de pression (imposé en CFD) 1.98 2.21 +11.6 % 
Débit massique 131 g/s 110.3 g/s -15.8 % 
Rendement isentropique (total à total) 86.9 % 57.7 % -33.6 % 
Puissance turbine 20.9 kW 13.4 kW -35.9 % 
α1 (angle d’entrée absolu du stator turbine) 0.0° 0.0° 0.0° 
α2 (angle de sortie absolu du stator turbine) 66.0 65.7° -0.3° 
β2 (angle d’entrée relatif du rotor turbine) 46.0° 46.4° +0.4° 
β3 (angle de sortie relatif du rotor turbine) 37° 36.1° -0.9° 
α3 (angle de sortie absolu du rotor turbine) 15.6° 16.0° +0.4° 
 
L’ensemble des résultats de l’analyse CFD de la turbine (lignes de courant, profil de pression 
et de nombre de Mach, localisation des chocs, etc.) sont présenté à l’annexe E. Contrairement 
aux analyses comparative du compresseur, l’analyse CFD de la turbine prédit des 
performances netement plus faibles que celes du modèle analytique. Premièrement, le débit 
massique étranglé du stator turbine est 15.8 % plus faible que celui prédit analytiquement. 
Ceci est probablement dû aux efets des couches limites qui réduisent la pression totale et 
l’aire effective au col sonique du stator turbine. Deuxièmement, dans la section divergente du 
stator turbine, il y a un choc normal qui se produit près de la base des aubages. Ceci est dû aux 
efets tridimensionnels et au faible rapport moyeu/tête d’aube du stator turbine. Ainsi il se 
produit un gradient de pression radial sufisamment important pour causer un choc normal 
plus ou moins fort équilibrant les pressions statiques à la sortie du stator. Troisièmement, les 
pertes par silage au bord de fuite du stator turbine sont plus importantes que celes anticipées 
par le modèle analytique. De plus, la couche limite décroche sur le côté extrados des aubes du 
rotor turbine (au bout de l’aube seulement). Ceci est dû au trop grand gradient de pression 
adverse créé par une géométrie trop agressive. Tous ces effets créent des pertes de pression 
totale et influencent les angles des triangles des vitesses de l’étage turbine; il s’en suit une 
perte de rendement et une réduction de la puissance produite. Bien qu’il ait des diférences 
notables entre le modèle analytique et les simulations CFD, les résultats sont sufisamment 
près pour poursuivre en phase expérimentale. Ces tests permetront de valider les efets réels 
de l’aérodynamique du moteur. 
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CHAPITRE 5 MÉTHODE EXPÉRIMENTALE 
Afin de mesurer les performances des composantes du moteur, une phase d’expérimentation 
s’impose. Seule la phase d’expérimentation permet d’incorporer l’ensemble des phénomènes 
physiques qui sont dificiles à modéliser et à simuler. La phase d’expérimentation permet 
également de corroborer les modèles théoriques et d’initier une analyse afin d’améliorer les 
futurs prototypes. La phase d’expérimentation de la section aérodynamique du moteur a été 
séparée en trois étapes. La première étape consiste à créer la carte de performance du 
compresseur. La deuxième étape et la troisième étape consistent à caractériser les 
performances de l’ensemble du moteur en régime transitoire et en régime établi. Le régime 
transitoire se produit lors de l’accélération du prototype à l’alumage tandis que le régime 
permanent se produit lorsque la vitesse de rotation est constante. 
L’expérimentation a été efectuée avec un banc de test développé spécialement pour le moteur. 
Cete section présente sommairement la géométrie du prototype, le banc de test, le système de 
démarage ainsi que les capteurs et le système d’acquisition de données utilisés. Pour plus 
d’information sur le banc de test, veuilez consulter le mémoire d’Hugo Fortier-Topping 
(Fortier-Topping, 2014) qui présente en détail chacune des composantes de banc de test ainsi 
que l’intégration des autres systèmes requis pour le bon fonctionnement. 
5.1 Géométrie des composantes 
Le processus de conception précédemment présenté au chapitre 4 a permis de rapidement 
converger vers une géométrie des composantes du moteur. Cete section présente les 
composantes aérodynamiques du prototype qui ont été caractérisées expérimentalement. La 
figure 5.1 présente les composantes du compresseur et de la turbine. 















Figure 5.1 : Prototype du compresseur et de la turbine 
Le rotor compresseur et le rotor turbine sont en aliage de titane (TI-6AL-4V), le stator 
compresseur est en aliage d’aluminium (AL6061-T6) et le stator turbine est en acier 
faiblement alié (AISI 1018). 
La figure 5.2 présente l’assemblage du disque en rotation du moteur prototype comprenant le 
rotor périphérique en composite à matrice polymère PolyEtherEtherKetone
Vue du côté de l’entrée d’air et de l’échappement Vue du côté des stators et de la chambre de combustion
Enlèvement de matière 
pour le balancement 
dynamique
dia: 72.5 mm
 (PEEK) à renfort 
de fibres de carbone. 
 
Figure 5.2 : Assemblage de disque tournant du moteur 
La figure 5.3 présente l’assemblage du disque en rotation du moteur sur l’arbre de 
transmission reliant le moteur à la turbine du démareur pneumatique (voir la section 5.2). 
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Figure 5.3 : Assemblage du moteur sur l’arbre du système de démarage 
5.2 Banc de test 
Le banc de test utilisé pour caractériser la dynamique des gaz du moteur est modulaire et 
adaptable. Il est possible de caractériser soit l’ensemble du moteur simultanément ou le 
compresseur individuelement. Le banc de test incorpore l’ensemble des composantes du 
prototype SRGT ainsi qu’un système de démarage pneumatique. Le moteur prototype SRGT 
est accéléré par un système de démarrage pneumatique qui est constitué d’une turbine radiale 
de turbocompresseur qui détend de l’air préalablement compressé. Une fois que le prototype 
tourne à la vitesse souhaitée, les opérations de caractérisation aérodynamique peuvent être 
efectuées. La turbine du turbocompresseur ainsi que le prototype SRGT sont reliés 
mécaniquement par un arbre afin que tout l’assemblage tourne à la même vitesse. 
L’assemblage tournant est supporté par un roulement à biles double rangée. 
Le banc de test incorpore également plusieurs autres fonctionnalités; 
 système de refroidissement et de lubrification du roulement; 
 système de refroidissement et de réduction de trainée du rotor périphérique; 
 système d’alumage par arcs électriques 
 système de gestion et de contrôle des carburants. 


















Purge d’air de pour le
couplage aérodynamique
 présente les éléments essentiels du banc de test pour la caractérisation 
aérodynamique de l’ensemble du moteur. 
 
Figure 5.4 : Banc de test pour la caractérisation du moteur 
Ce banc de test a servi à caractériser ; 
 les performances de l’ensemble du moteur en régimes permanent et transitoire; 
 les efets du couplage aérodynamique entre les composantes. 
Le banc de test comprend une purge d’air à la sortie du compresseur afin d’améliorer le 
couplage aérodynamique entre le compresseur et la turbine. Cete modification est survenue en 
phase d’expérimentation et n’est pas été incorporée dans les modèles aérodynamiques. 
Pour la caractérisation du compresseur, un module d’extension est ajouté au banc de test. Ceci 
modifie le chemin aérodynamique pour permetre un écoulement uniquement dans le 
compresseur. Le module d’extension pour la caractérisation du compresseur est composé d’un 
difuseur, d’un plénum et d’un système de contrôle de la contre-pression. Le difuseur permet 
de ralentir l’écoulement à la sortie du compresseur tandis que le plénum permet d’uniformiser 
l’écoulement et amortir les oscilations de pression. Le réglage de la contre-pression est assuré 
par un papilon pivotant contrôlé en position angulaire. La figure 5.5 présente le banc de test 
pour la caractérisation du compresseur. Ce banc de test a servi à caractériser uniquement les 
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Module d’extension pour la caractérisation du compresseur
 
 
Figure 5.5 : Banc de test pour la caractérisation du compresseur 
Les bules identifiées des figures 5.4 et 5.5 correspondent aux stations du moteur et/ou aux 
localisations des capteurs. 
5.3 Système de démarage 
Le système de démarage est pneumatique et utilise une turbine de turbocompresseur Garret 
de modèle GT28 A/R 0.64. La turbine détend l’air préalablement compressé par un 
compresseur volumétrique à double vis (Whipple Supercharger 2300 cm³/tr). Celui-ci est 
entrainé par un moteur électrique (à vitesse constante). Le contrôle de puissance de la turbine 
est effectué en contrôlant une purge d’air à la sortie du compresseur volumétrique. Ce système 
de démarage est relativement puissant (≈5 kW), il permet d’ateindre des hautes vitesses de 













 présente un 
schéma du système de démarage pneumatique. 
 
Figure 5.6 : Système de démarage pneumatique 
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Pour plus de détail sur le système de démarage, consulter le mémoire d’Hugo Fortier-Topping 
(Fortier-Topping, 2014) qui présente en détail chacune des composantes de ce système. 
5.4 Capteurs et acquisition de données 
La caractérisation des performances aérodynamiques du moteur requiert plusieurs capteurs 
stratégiquement localisés. Cete section présente le système d’acquisition de données ainsi que 
les capteurs utilisés pour la partie aérodynamique du moteur. 
L’interfaçage des capteurs est efectué avec le logiciel LabVIEW de National Instruments et 
l’acquisition de données des capteurs est efectué via une carte NI USB-6018 avec une 
fréquence d'échantilonnage de 1000 Hz à 16 bits. Les données brutes sont filtrées avec une 
moyenne mobile de 150 ms (≈7 données par secondes). 
Le débit massique d’air du moteur est mesuré avec un tube de venturi et un transducteur de 
pression diférentiel. L’entrée du tube de venturi est à la condition atmosphérique. La pression 
statique de l’écoulement est mesurée à plusieurs stations avec des capteurs de pression 
diférentiele. Les capteurs de pression utilisés sont des transducteurs Setra (modèle 267) aux 
endroits de faible pression relative (jusqu’à 25 kPa relatif) et des transducteurs SSI 
Technologies (modèle P51) aux endroits de haute pression absolue (jusqu’à 350 kPa). La 
température totale de l’écoulement est mesurée à plusieurs stations avec des thermocouples 
Omega (type K) dont la jonction soudée à l’extrémité est positionnée à la mi-hauteur de 
l’écoulement. Les thermocouples sont conditionnés, compensés et amplifiés par un 
transmeteur de signal de la compagnie Exhaust Gas Technology (modèle OCTO). La vitesse 
de rotation est mesurée avec un capteur optique infrarouge (Monarch Instrument, modèle 
IRS). La cible optique pour mesurer la vitesse est positionnée au bout de l’arbre tournant du 
démareur pneumatique. 
Le système de démarrage pneumatique est équipé d’un capteur de débit massique à fil chaud 
(Pro-M Racing) ainsi qu’un capteur pour mesurer la pression statique de température totale. Le 
système d’alimentation de carburant est assuré par un contrôleur de débit massique de gaz de 




Le tableau 5.1 liste les capteurs utilisés pour les diférentes configurations du banc de test 
(bules identifiées des figures 5.4 et 5.5). 
Tableau 5.1 : Liste des capteurs dans le banc de test 
# Mesures Capteurs 
A 
Pression statique 
Débit massique d’air 
Température totale 
Setra diférentiel (jusqu’à ± 25 kPa) 
Débit massique à fil chaud, Pro-M Racing 75mm 
Thermocouple Omega type K 
B Vitesse angulaire (rpm) Capteur optique infrarouge 
C Débit massique de carburant Alicat Scientific (modèle MCR 1500 slpm 
D Pression statique SSI Technologie (jusqu’à 350 kPa) 
2 Débit massique d’air (Venturi) Setra diférentiel (jusqu’à ± 25 kPa) 
3 Pression statique Température totale 
Setra diférentiel (jusqu’à ± 25 kPa) 
Thermocouple Omega type K 
6 Pression statique Température totale 
SSI Technologie (jusqu’à 350 kPa) 
Thermocouple Omega type K 
7 Pression statique Température totale 
SSI Technologie (jusqu’à 350 kPa) 
Thermocouple Omega type K 
9 Pression statique Température totale 
Setra diférentiel (jusqu’à ± 25 kPa) 
Thermocouple Omega type K 
 
Aucun capteur n’est localisé entre le rotor et le stator compresseur ainsi qu’entre le rotor et le 
stator turbine. L’intégration mécanique de capteurs à ces endroits fut considérée trop 
complexe pour la phase actuele de développement de cete technologie. Pour plus de détails 
sur les capteurs utilisés, consulter le mémoire d’Hugo Fortier-Topping (Fortier-Topping, 
2014) qui présente la justification du choix de chaque capteur et leurs configurations de 
branchement électrique. 
Aucun capteur ne mesure directement la pression totale ainsi que le nombre de Mach de 
l’écoulement. Ces deux propriétés de l’écoulement sont calculées à partir du débit massique, 
de la pression statique et de la température totale. Le calcul s’appuie sur les hypothèses que la 
section efective est cele de la géométrie du CAD (négligeant les couches limites), que la 
direction de l’écoulement est axiale et que l’écoulement est uniforme. Ainsi la pression totale 
et le nombre de Mach sont obtenus en résolvant un système à deux équations (5.1 et 5.2).  
















       5.2 
5.5 Expérimentation du compresseur 
L’objectif de la caractérisation du compresseur est d’obtenir la carte de performance du 
compresseur ainsi que la ligne de pompage et de blocage. La procédure d’expérimentation 
consiste à utiliser le démareur pneumatique pour accélérer le prototype jusqu’à une vitesse de 
test. Ensuite, à l’aide du papilon de contrôle, la contre-pression est graduelement augmentée 
jusqu’à ce que le compresseur devienne instable et soit en pompage. Durant tout le test, la 
puissance mécanique fournie au compresseur est relativement constante et les fluctuations de 
vitesse sont faibles. Les mesures physiques enregistrées durant l’expérimentation sont le débit 
massique d’air, la vitesse de rotation du prototype ainsi que la pression statique et température 
totale à l’entrée et à la sortie du compresseur. La figure 5.7


































 présente l’alure des données 
expérimentales de la caractérisation du compresseur pour des vitesses de 40 krpm à 90 krpm. 
 
Figure 5.7 : Données expérimentales pour la caractérisation du compresseur 
La caractérisation du compresseur s’est limitée à 90 krpm, soit la vitesse maximum pouvant 
être ateinte par le compresseur avec la puissance limitée du démareur pneumatique.  
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5.6 Expérimentation du moteur en régime transitoire 
L’objectif de la caractérisation du moteur en régime transitoire est d’obtenir la réponse du 
système à l’alumage. Les expérimentations en régime transitoire sont requises pour analyser 
la consommation et la production de puissances mécaniques des diférentes composantes. 
Ainsi, il est possible d’obtenir la puissance du moteur en phase d’accélération. La procédure 
d’expérimentation consiste à utiliser le démareur pneumatique pour accélérer le prototype 
jusqu’à une vitesse de rotation souhaitée avant alumage. Ensuite, la combustion est initiée, le 
prototype accélère jusqu’à stabilisation à la vitesse du régime établie. En post-traitant les 
signaux de l’ensemble des capteurs, on peut obtenir la réponse dynamique du système. 
Puisque le banc de test n’est pas muni des capteurs requis pour la mesure directe de puissance, 
cele-ci est calculée à partir de l’accélération du prototype. La puissance du système est 
obtenue en calculant le couple nécessaire à l’accélération du prototype possédant une certaine 
inertie. Les équations 5.3 et 5.4 sont utilisées pour calculer la puissance du système. 
Couple = Inertie × Accélération T J  5.3 
Puissance = Couple × Vitesse W T   5.4 
L’inertie du système a été obtenue expérimentalement après le balancement dynamique du 
prototype. Le protocole d’expérimentation ainsi que les calculs utilisés pour obtenir l’inertie 
du prototype sont présentés à annexe F. 
5.7 Expérimentation du moteur en régime permanent 
L’objectif de la caractérisation du moteur en régime permanent est de caractériser l’ensemble 
des composantes du moteur aux conditions d’opérations. La procédure d’expérimentation est 
similaire à cele du compresseur et du moteur en régimes transitoires. La principale diférence 
est que l’expérimentation vise à obtenir des informations sur les régimes établis avant et après 
une variation du système. Cete phase d’expérimentation a permis de valider et/ou d’étudier 
plusieurs phénomènes, dont ceux-ci : 
 l’intégrité structurale du moteur lors d’une combustion maintenue (30 s); 
 le couplage aérodynamique des composantes en présence ou absence de combustion; 




CHAPITRE 6 RÉSULTATS EXPÉRIMENTAUX ET 
ANALYSE 
L’expérimentation du moteur et de ses composantes a permis de recueilir une grande quantité 
de données brutes. Le traitement et l’analyse de ces données est nécessaires pour isoler les 
informations pertinentes, et ce, tant celes relatives aux performances du moteur que de ses 
composantes. Cete section présente l’analyse des performances du compresseur ainsi qu’un 
modèle de ses pertes aérodynamiques. Puis, l’analyse des performances de la turbine est 
présentée. Enfin, l’analyse des performances du moteur est présentée pour un régime 
permanent avant et après l’alumage de la combustion, et ce, pour diférents niveaux de 
couplage aérodynamique des composantes. Finalement, l’analyse des puissances du moteur est 
présentée pour la phase d’accélération du prototype. Durant la phase d’expérimentation, il 
s’est avéré que le système de démarage pneumatique manquant de puissance pour une 
caractérisation complète des composantes jusqu’à la vitesse souhaitée de conception 
(125 krpm). Ainsi l’analyse des résultats se limite aux plages de vitesse admissible par le banc 
d’expérimentation, soit environ 90 krpm pour la caractérisation individuele du compresseur et 
environ 110 krpm pour la caractérisation complète du moteur avec alumage. 
6.1 Caractérisation du compresseur 
La caractérisation du compresseur permet de définir les performances réeles du compresseur 
ainsi que comparer ses performances avec les modèles prédictifs. Les données recueilies pour 
la caractérisation du compresseur sont ; le débit massique d’air, la vitesse de rotation du 
prototype, la pression statique, la température totale à l’entrée et à la sortie du compresseur. 
De ces informations, il est possible de calculer les limites d’opération, le rendement et la 
puissance consommée. Les données recueilies pour la caractérisation du compresseur sont 
présentées aux figures 6.1 et 6.2. 
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Figure 6.1 : Rapport de pression du compresseur pour 
diférent débit massique et vitesse
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Figure 6.2 : Rapport de température du compresseur pour 
diférent débit massique et vitesse 
La figure 6.1 présente les données expérimentales du rapport de pression totale alors que la 
figure 6.2 présente les données expérimentales de rapport de température totale. Les données 
expérimentales de ces deux figures sont présentées en fonction du débit massique pour chaque 
courbe de test. Les différentes séries de points représentent des tests effectués à puissance 
relativement constante (la vitesse de rotation variait légèrement). 
6.1.1 Comparaison des débits massiques d’air 
La première étape de l’analyse des performances du compresseur est de valider le débit 
massique maximum d’air (en absence de contre-pression) aspiré par le compresseur en 
fonction de la vitesse de rotation. Ces mesures de débits massiques d’air sont ensuite 
comparées avec les prédictions du modèle analytique et des simulations CFD. La figure 6.3




























présente les courbes du débit massique anticipé et mesuré en fonction de la vitesse de rotation. 
 
Figure 6.3 : Comparaison du débit massique anticipé avec l'expérimentation 
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Pour des vitesses supérieures à 50 krpm, le débit massique obtenu expérimentalement diverge 
de celui anticipé par le modèle analytique et numérique. Le débit massique pour une vitesse de 
rotation de 90 krpm aurait dû être près de 50 % plus élevé. Ceci peut être causé par plusieurs 
phénomènes, mais celui qui est considéré comme le plus probable est que la couche limite de 
l’écoulement décroche près du bord d’ataque des aubes du compresseur. Dès que 
l’écoulement entre dans le rotor ou le stator compresseur avec trop d’incidence, l’écoulement 
décroche et réduit grandement l’aire efective créant ainsi un blocage au passage de l’air. De 
plus, la forte densité d’aubage du compresseur amplifie ce phénomène en augmente le nombre 
d’endroits où l’écoulement décroche. Ce phénomène de blocage aérodynamique est ilustré par 
la figure 6.4
Écoulement pour un compresseur
avec écoulement accroché














 dans laquele l’image de gauche présente un écoulement accroché avec le bon 
angle d’incidence tandis que l’image de droite présente un écoulement décroché dut au trop 
grand angle d’incidence. 
 
Figure 6.4 : Comparaison d’un compresseur avec écoulement accroché et décroché 
Les aubages du compresseur sont conçus pour opérer en mode supersonique. Le rayon au bord 
d’ataque est très petit ce qui favorise le décrochage de la couche limite à haut angle d’ataque. 
Le modèle analytique ne prédisait pas ce phénomène, car il n’incorporait pas les équations des 
couches limites et ses critères de décrochage. Les modèles numériques ont été simulés avec le 
débit massique d’opération anticipée et donc, il n’a pas été possible d’anticiper ce phénomène. 
De plus, les simulations numériques efectuées n’avaient pas les requis (mailage, paramètres 
de simulation, etc.) pour bien prédire le décrochage des couches limites.  
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6.1.2 Comparaison des rapports de pression totale 
La deuxième étape de l’analyse des performances du compresseur est de valider le rapport de 
pression produit par le compresseur en fonction de la vitesse de rotation. Pour cete étape, le 
rapport de pression totale du compresseur est comparé avec les performances prédites par 
l’équation d’Euler pour turbomachine (équation 2.6). Via l’analyse des triangles des vitesses 
du rotor compresseur, l’équation d’Euler pour turbomachine donne l’enthalpie ajoutée à un 
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 présente les diférents rapports de pression 
calculés par l’équation d’Euler en fonction de la vitesse de rotation (jusqu’à 100krpm) et du 
rendement isentropique de compression pour la géométrie du prototype. Cete figure présente 
également les données expérimentales du rapport de pression en fonction de la vitesse de 
rotation. 
 
Figure 6.5 : Rapport de pression prédit par l'équation d’Euler pour turbomachine 
Sur le graphique précédent, on remarque que le rendement isentropique maximal du 
compresseur se situe à environ 30 %, ce qui est bien en dessous des valeurs typiques de 
rendement (65 % à 85 %) pour le type de compresseur. Les pertes de pression totales par 
rapport au cas idéal sont directement reliées au rendement du compresseur. Ces pertes de 
rendement justifient que le compresseur ne produit pas le niveau de compression anticipé par 
les modèles analytiques CFD. Il est à noter que pour une géométrie de compresseur donnée, le 
débit massique d’air anticipé par l’équation Euler est directement proportionnel à la vitesse de 
rotation. Puisque le débit massique expérimentalement n’est pas proportionnel à la vitesse de 
rotation, les valeurs de rendements de l’équation d’Euler doivent être considérées comme des 
éléments de comparaison seulement.  
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6.1.3 Rendement du compresseur et carte de performance 
Le rendement de l’étage compresseur peut être également mesuré expérimentalement. Les 
valeurs obtenues sont plus précises qu’avec l’utilisation de l’équation d’Euler. En efet, 
l’équation d’Euler de base doit être utilisée au niveau composant du compresseur, suppose que 
le débit massique d’air est idéal et que les vitesses et directions de l’écoulement à chaque 
station du compresseur sont connues avec précision (ce qui n’est pas le cas 
expérimentalement). La méthode typique pour calculer le rendement isentropique d’un 
compresseur est de mesurer le gain en température pour produire un certain rapport de 
pression. On compare ensuite ces données avec cele d’une compression parfaitement 
isentropique. L’équation 6.1 est utilisée pour calculer directement le rendement isentropique 
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  6.2 
où les numéros de stations corespondent à ceux des triangles des vitesses de la figure 2.9. 
Bien que cete méthode de caractérisation nécessite plusieurs capteurs, ele est très fiable, car 




































sur une carte de performance de compresseur les données expérimentales du rendement 
isentropique et les courbes de vitesse. 
 
Figure 6.6 : Rendement isentropique du compresseur obtenu par expérimentation 
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Pour chaque courbe d’isovitesse, le rendement maximum est toujours près du point de 
pompage comme le prédit la théorie (Cumpsty N. A., 2004). Lorsque le compresseur est sous 
la limite de blocage, le rendement diminue rapidement. 
6.1.4 Calcul de la puissance consommée 
 compresseurWLa puissance consommée par le compresseur 
 0, compresseurh
 est calculée avec le gain 






    6.3 
La figure 6.7


























 présente la puissance consommée par le compresseur en fonction du débit 
massique, du rapport de pression et de la vitesse de rotation. 
 
Figure 6.7 : Puissance consommée par le compresseur obtenu par expérimentation 
Une autre méthode pour ilustrer la puissance consommée du compresseur est de l’afficher 
directement sur un graphique en fonction du débit massique, tel qu’ilustré à la figure 6.8. 
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Figure 6.8 : Puissance consommée par le compresseur obtenu par expérimentation 
À la figure 6.8, il est démontré que, pour une vitesse constante, la puissance consommée est 
directement proportionnele au débit massique d’air. On remarque également que pour un 
même débit massique, la puissance est proportionnele à la vitesse. 
6.1.5 Modèle des pertes aérodynamiques du compresseur 
Le rendement isentropique du compresseur est maintenant connu, cependant les causes des 
pertes de rendements ne sont pas mises en valeur. Il est donc important de bien quantifier et 
catégoriser ces pertes de rendements pour guider les améliorations des prochaines itérations de 
conception. Les sources typiques de pertes de rendements sont les angles d’incidences 
inadéquates, la friction, les transferts thermiques, les ondes de choc et les écoulements 
secondaires. Afin de bien caractériser les pertes du compresseur, un modèle analytique de 
pertes aérodynamiques a été créé à partir de l’équation d’Euler. La figure 6.9 présente une 
schématisation du modèle des pertes aérodynamiques appliqué à l’équation d’Euler. 
L’équation d’Euler idéale est représentée par des courbes d’isovitesse qui sont quasi droites 
sur un graphique de type carte de performance de compresseur. Le modèle des pertes 
aérodynamiques permet de considérer le rendement réel du compresseur en fonction de la 
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Figure 6.9 : Schématisation de l’équation d’Euler avec le modèle des pertes aérodynamiques 
=1:niwLes pertes aérodynamiques, notées 
 0P
, sont définies comme étant une perte de pression 
totale  1,dynamique 1 01 1  P q P P   normalisée par rapport à la pression dynamique  à 
l’entrée du rotor compresseur. Les pertes considérées pour ce modèle mathématique sont 
modélisées par l’équation 6.4. 
0
incidence,rotor incidence,stator mach initial
1
P w w w wq
      6.4 
incidence,rotorwLes termes incidence,statorw et 
machw
 sont des fonctions paraboliques qui représentent les 
pertes reliées aux angles d’incidence de l’écoulement par rapport au rotor et au stator. Le 
terme 
initialw
 est une fonction parabolique qui représente les pertes reliées au nombre de Mach 
relatif de l’écoulement. Le terme  est une constante qui incorpore toutes les autres pertes 
aérodynamiques, qui celes-ci, sont approximées comme demeurant relativement 
indépendantes au débit massique et à la vitesse de rotation du compresseur. Ces quatre termes 
de pertes aérodynamiques sont modélisés mathématiquement par les équations 6.5 à 6.8. 
 2incidence,rotor 1 1,mesure 1,CADw K      6.5 
 2incidence,stator 2 2,mesure 2,CAD 3  w K K      6.6 
 2Mach 4 1,relw K M   6.7 
initial 5  w K  6.8 
Les relations empiriques des équations 6.5 à 6.7 ont une forme parabolique pour respecter les 
formes approximativement réeles de ces types de pertes aérodynamiques pour un 
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1,CADcompresseur axial (Cumpsty N. A., 2004). Les termes 2,CAD et 
1,mesure
 sont les angles 
géométriques physiquement présents sur le rotor et le stator du compresseur. Les termes, 
2,mesure et 
1,relM
 sont les angles d’incidence calculés par post-traitement des données 
expérimentales. Le terme  est le nombre de Mach relatif de l’écoulement par rapport au 
rotor, calculé par post-traitement des données expérimentales. Puisque ce modèle de pertes 
aérodynamiques considère mal les phénomènes d’écoulement étranglés, seulement les données 
expérimentales où l’écoulement n’est pas étranglé sont utilisées pour la corélation du modèle. 
 1:5iKLes coeficients  du modèle sont obtenus avec une méthode des moindres carrés non 
linéaires utilisant un algorithme de Levenberg-Marquardt permetant de minimiser l’absolu 
des résidus. Le résidu utilisé est la diférence entre le rapport de pression prédit par le modèle 
des pertes aérodynamiques et le rapport de pression mesuré expérimentalement. Le tableau 6.1 
présente les valeurs numériques des coeficients du modèle ainsi que leurs plages de confiance 
à 95%. Le tableau 6.2 présente la qualité de la corrélation mathématique de modèle. 
Tableau 6.1 : Coeficients du modèle des pertes aérodynamiques 
Coeficient Valeur Plage de confiance (95%) 
1K 0.001413 [-0.01338  0.01629] 
2K 0.003160 [-0.00251  0.00879] 
3K -32.5° [-111.7  46.29] 
4K 1.589 [1.581  1.596] 
5K 0.3861 [-9.289  10.06] 
 
Tableau 6.2 : Qualité de la corélation mathématique de modèle des pertes aérodynamiques 
Sum of Squares Error (SSE): 0.0006554 
R²: 0.9996 
Adjusted R²: 0.9996 




Les figures 6.10 à 6.12 présentent les courbes des pertes aérodynamiques associées aux 
équations 6.5 à 6.7. 
 
Figure 6.10 : Perte aérodynamique associée à wincidence,rotor 
 
Figure 6.11 : Perte aérodynamique associée à wincidence,stator 
 
Figure 6.12 : Perte aérodynamique associée à wMach 
L’analyse des courbes des pertes aérodynamiques des figures 6.10 et 6.11 montre que, pour les 
mêmes angles d’incidence de l’écoulement par rapport au rotor et au stator compresseur, les 
pertes associées au stator sont le double de celes associées au rotor. Par exemple, pour un 
angle d’incidence de ±15°, la perte de pression totale associée au stator est de 1.2 fois la 
pression dynamique tandis qu’ele est de 0.6 pour le rotor. Les pertes aérodynamiques 
associées au nombre de Mach relatif (figure 6.12




















) ont une forme parabolique et augmentent 
très rapidement. Par exemple, à des nombres de Mach relatifs de 0.4, 0.8 et 1.2, les pertes 
aérodynamiques corespondantes sont respectivement de 0.25, 1.00 et 2.25 fois la pression 
dynamique. À haut nombre de Mach, les pertes associées au nombre de Mach relatif 





































représente certainement le plus grande facteur de perte aérodynamique du compresseur. Les 
pertes aérodynamiques initiales et celes associées aux autres phénomènes  
représentent une perte de pression totale équivalant à 0.39 fois la pression dynamique. 
6.2 Caractérisation de la turbine 
L’ensemble de l’expérimentation efectuée ne permet pas une caractérisation adéquate de la 
turbine. Le stator turbine est conçu pour accélérer un écoulement subsonique à supersonique. 
Cependant, le mauvais couplage des triangles des vitesses de l’étage turbine et le manque de 
pression totale à la sortie du compresseur, n’a pas permis de démarer le stator en mode 
supersonique. Tant que le stator turbine n’est pas démaré en mode supersonique, les triangles 
des vitesses du rotor turbine restent inadéquat. Dans ce cas non désirable, la turbine agit 
comme une grande restriction consommant de la puissance. 
Les tests d’alumage ont démontré que le prototype accélère, bien que le compresseur 
consomme continuelement plus de puissance durant l’accélération. La balance de puissance 
provient du fait que la turbine devient plus eficace et consomme moins de puissance au lieu 
de produire de la puissance. L’accélération du prototype est donc due à une réduction de 
trainée de la turbine. Aucun test n’a pu démontrer que la turbine a fourni une puissance nete. 
6.3 Comportement du système à l’alumage 
Le compresseur et la turbine du moteur sont couplés aérodynamiquement puisqu’ils tournent à 
la même vitesse et ont le même débit massique. Ainsi, les conditions d’opération des 
composantes du moteur s’influencent mutuelement. À l’alumage, les conditions d’opération 
changent rapidement. Il importe donc de vérifier comment ce système couplé 
aérodynamiquement réagit. Les premiers tests de vérification ont été efectués pour un 
alumage à 70 krpm et 100 krpm alors que le prototype tournait à vitesse constante. À la suite 
de l’alumage, le prototype accélère pour se stabiliser à une nouvele vitesse où le système 
dynamique est en équilibre. Ensuite, le point d’opération du compresseur avant et après 
l’alumage est comparé. Durant tout le test, le système de démarage pneumatique est activé 
sans aucune compensation de puissance fournie au système. La figure 6.13 présente le 
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Figure 6.13 : Comportement du compresseur à l'alumage 
Il est à noter que la carte de performance du compresseur a été efectuée avec un banc de test 
qui empêche toute recirculation de l’écoulement entre les jeux axiaux de chaque côté des 
composantes en rotation. Cependant, dans la configuration réele d’opération du moteur, il y a 
recirculation possible dans des jeux, ce qui pourait modifier légèrement la carte de 
performance du compresseur ainsi que les limites d’opération. 
Les premiers tests d’alumage du moteur ont montré qu’au moment de l’alumage, le moteur 
accélère, mais le débit massique d’air diminue. Normalement, pour une turbine à gaz en mode 
démarage et en absence de combustion, le compresseur produit très peu de rapport de 
pression puisque la turbine laisse passer facilement l’air. C’est au moment de l’alumage du 
carburant que l’écoulement dans la chambre de combustion augmente de volume et que la 
turbine produit une plus grande contre-pression en restreignant le passage de l’écoulement. 
Pour ces deux tests d’alumage, la contre-pression du compresseur est entièrement produite 
par l’étage de turbine. Cependant, à l’alumage, la turbine crée un blocage trop important, ce 
qui empêche le passage de l’air et entraine la diminution du débit massique. Ensuite, le 
couplage aérodynamique force le compresseur à fonctionner au-delà de sa limite de pompage. 
Le couplage aérodynamique entre le compresseur et la turbine du prototype est définitivement 
inadéquat pour ce point d’opération. Ceci est tout à fait compréhensible par le fait que le débit 
massique d’air passant dans la turbine est beaucoup plus faible que le débit visé dans la phase 
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de conception (≈130 g/s). Cete variation oblige la turbine à opérer avec des triangles des 
vitesses très diférents de ceux choisis théoriquement. 
Une méthode pour améliorer le couplage aérodynamique est de purger une partie du débit 
massique d’air du compresseur à l’extérieur du moteur. Ainsi, le compresseur et la turbine sont 
partielement découplés aérodynamique. Pour efectuer l’analyse du couplage aérodynamique, 
d’autres tests d’alumages ont été efectués. Cete fois, une partie de l’écoulement était purgé 
de la chambre de combustion par des trous débouchant à l’extérieur du banc de test. Les tests 
avec purge ont été effectués avec un nombre discret de trous (1, 2, 3, 6, 9) de même dimension 
(ø 6.35 mm). L’inconvénient de cete méthode d’expérimentation avec le présent banc de test 
est que le débit massique d’air purgé n’est pas mesuré empêchant l’analyse approfondie des 

























Combustion à ≈108 krpm
(sans pompage)
Alumage
à ≈ 95 krpm
Accélération du prototype 
avec le démarreur 
pneumatique avant alumage
 présente le comportement du compresseur pour 
l’alumage avec diférent niveau de purge. 
 
Figure 6.14 : Comportement du compresseur à l'alumage avec purge 
Beaucoup d’information peut être extraite de cete figure. Premièrement, en absence de 
combustion, l’ajout d’une purge a permis d’augmenter le débit massique du compresseur sans 
pour autant diminuer le rapport de pression. Ceci démontre qu’avec la même puissance fournie 
par le démarreur pneumatique, le système est plus eficace. Ceci démontre également que la 
turbine produit un blocage avant le compresseur. Deuxièmement, pour les diférents tests 
d’alumage avec purge, le système dynamique réagit de la même méthode; c’est-à-dire que le 




le système réagit comme supposé et le compresseur est opéré dans sa zone de haut rendement. 
Cependant, pour le test d’alumage efectué avec un seul trou de purge, le compresseur s’est 
temporairement opéré dans sa zone de haut rendement, mais trop près de la limite de pompage 
et le pompage a commencé de manière iréversible. Pour le test d’alumage effectué avec deux 
trous de purge, le compresseur s’est continuelement opéré dans sa zone de haut rendement, 
mais la marge de pompage du compresseur est trop petite pour considérer fiable, ce point 
d’opération. Troisièmement, pour les tests d’alumage efectué avec 6 trous de purge et plus, 
le système de purge ne créait pas assez de contre-pression,  car un trop grand débit 
massique d’air est évacué sans une restriction adéquate. Finalement, le meileur couplage 
aérodynamique (Rapport de pression, débit massique, marge de pompage) a été obtenu avec 
trois trous de purge. Pour les prochaines conceptions du moteur, la turbine doit créer moins de 
blocage pour laisser passer un plus grand débit massique d’air. 
6.4 Calcul de puissance à l’alumage 
La puissance instantanée du système est obtenue en calculant le couple permetant 
l’accélération du prototype. Pour ce calcul, l’inertie en rotation de l’assemblage est de 
10.13 x10-5 kg.m² (voir annexe F). La figure 6.15














Temps aprè’ age (s)
Vitesse
(krpm)
 présente les courbes de vitesse obtenues 
durant l’accélération à la suite de l’alumage pour les tests d’alumage avec diférents niveaux 
de purge d’air. 
 
Figure 6.15 : Courbe de vitesse du prototype après alumage 
À partir des courbes de vitesse durant l’accélération et de l’inertie du prototype, il est possible 
de calculer la puissance instantanée supplémentaire. La figure 6.16 présente les courbes de 
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(W)
puissance instantanée supplémentaire obtenue durant l’accélération à la suite de l’alumage 
pour les tests d’alumage avec différents niveaux de purge d’air. 
 
Figure 6.16 : Courbe de puissance instantanée supplémentaire après alumage 
À la figure 6.16, on remarque premièrement que chaque courbe de puissance instantanée à 
l’alumage a la forme d'une fonction exponentiele décroissante tendant vers zéro (le prototype 
l’accélère jusqu’à une vitesse stable). On remarque également que lorsque le niveau de purge 
augmente (augmentation de la quantité de trous de purge), la puissance instantanée à 
l’alumage diminue. On remarque que la puissance instantanée est d’approximativement 1000 
à 2000 W pour la première demi-seconde d’accélération pour les tests d’alumage avec trois 
trous de purge et moins. Il faut noter que la courbe sans purge d’air est légèrement biaisée par 
rapport aux autres courbes, car pour ce test, le compresseur a été opéré au-delà de sa limite de 
pompage (voir figure 6.14). Pour les tests d’alumage avec 6 trous de purge et plus, la 
puissance instantanée est netement plus faible que dans les autres tests. La raison est 
probablement qu’une trop grande proportion du débit massique d’air est purgée au lieu de 
passer par la turbine. Un niveau de purge de trois trous semble le meileur compromis pour 
opérer le prototype actuel qui présente des problèmes de couplage aérodynamique. 
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CHAPITRE 7 CONCLUSION 
L’objectif principal du projet de recherche était de concevoir les composantes aérodynamiques 
d’une turbine à gaz de type SRGT et de caractériser les performances de ce moteur. Ce projet 
a permis de proposer une conception aérodynamique d’une nouvele architecture de turbine à 
gaz de type SRGT (Supersonic Rim-Rotor Gas Turbine). Le processus de conception 
commença par le choix d’un cycle thermodynamique de Brayton simple et la création d’un 
tracé aérodynamique du moteur. Le point d’opération du moteur (N=125 krpm, ṁ=130 g/s, 
RP=2.75, Tmax=1000 K) a été sélectionné afin de produire une puissance nete de plus de 
1 kW. L’évaluation des performances aérodynamiques des composantes du moteur a été 
efectuée avec un modèle analytique fortement basé sur le modèle 1D généralisé des 
écoulements compressibles et sur l’analyse des triangles des vitesses. Des simulations 
numériques par la méthode de la mécanique des fluides numérique (CFD) ont permis de 
valider le modèle analytique du moteur. 
La caractérisation du moteur n’a pas pu être efectuée au point de conception du moteur, car le 
système de démarrage du banc d’expérimentation manquait de puissance. Cependant, 
l’expérimentation a tout de même démontré que le compresseur peut fournir un rapport de 
pression de plus de 1.30 à 90 krpm pour un débit massique d’air de 45 g/s avec un rendement 
isentropique de 46 % (voir figure 6.6). De plus, la caractérisation du compresseur a permis 
d’obtenir sa carte de performance (rapport de pression et rendement isentropique versus débit 
massique et vitesse) ainsi que ses limites d’opération (limite de blocage et de pompage) 
jusqu’à 90 krpm. Des tests d’alumage ont démontré que le moteur avait un gain d’eficacité 
de plus de 1 kW durant sa phase d’accélération. Des tests de couplage aérodynamique du 
compresseur et de la turbine révélèrent la nécessité d’ajouter une purge d’air dans la chambre 
de combustion. Ceci a permis d’assurer un débit massique d’air adéquat pour chaque 
composante du moteur. Le débit massique d’air et le rapport de pression fournie par le 
compresseur ont limité l’évaluation des performances de la turbine en mode subsonique. Ainsi 
la caractérisation de la turbine n’a pas pu révéler si sa conception était adéquate en mode 
supersonique. Par le fait même, les tests de puissance n’ont pas pu révéler si le moteur produit 
une puissance nete positive en régime permanent près du point d’opération de conception. 
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7.1 Travaux futurs et recommandations 
Le processus de conception, de modélisation et d’expérimentation a permis de valider 
plusieurs hypothèses et de soulever plusieurs problématiques. Les recommandations découlant 
de ce travail de recherche pouront grandement guider les travaux futurs en aérodynamique sur 
les turbomachines supersoniques à petite échele de type SRGT. 
7.1.1 Modèle analytique 
Le modèle analytique évaluant les performances du moteur devrait être adapté. Il serait 
essentiel de simuler les écoulements 2D dans des conduites courbes afin de déterminer les 
profils de pression sur chaque surface des aubes. Ceci permetrait d’incorporer les équations 
des couches limites, leurs critères de décolement et d’évaluer l’aire efective des conduites. 
Le modèle analytique doit également incorporer les pertes par silage. Il faut, de plus, 
incorporer les transferts thermiques pour une meileure évaluation des performances de chaque 
composante. 
Un second modèle analytique devrait être élaboré pour évaluer les performances à différents 
points d’opération, autre de celui de conception. Le modèle présenté dans ce mémoire est 
valide uniquement lorsque les triangles des vitesses sont en concordance avec la géométrie des 
aubes au point de conception. 
7.1.2 Modèle numérique CFD 
Les simulations numériques CFD effectuées au cours de ce projet sont toutes en régime 
permanent avec des zones uniformisant l’écoulement entre le rotor et le stator du compresseur 
et de la turbine. Ainsi les pertes par silage reliées à l’interaction rotor/stator ne sont pas 
simulées. Ce phénomène étant mal quantifié pour ce type de moteur, la phase de conception 
n’a probablement pas permis de sufisamment prendre en compte toutes les pertes par silage. 
Une revue de la litérature plus complète sur les pertes par silage et des analyses CFD du type 
transitoire permetrait de quantifier l’ordre de grandeur des pertes reliées à ce phénomène. 
Au cours de ce projet, les outils numérique CFD n’a pas été utilisée à leur plein potentiel. Les 
analyses effectuées ont été sommaires et ne respectaient pas nécessairement les meileures 
pratiques d’ingénierie dans ce domaine. Il serait essentiel que lors des prochaines phases de 
 83 
 
développement du moteur SRGT, l’équipe d’ingénierie responsable de l’aérodynamique 
s’associe rapidement avec des experts en analyse numérique CFD. Un support adéquat 
d’experts en CFD permetrait de mieux guider la phase de validation numérique en ayant plus 
rapidement des simulations représentatives des problèmes étudiés. L’expertise en CFD est 
requise pour une bonne utilisation des diférents paramètres de simulation CFD et dans 
l’interprétation des résultats découlant des simulations. 
7.1.3 Validation des composantes en souflerie 
L’analyse de la performance du compresseur et de la turbine avec un prototype en rotation est 
essentiele, mais fournit généralement seulement des résultats macroscopiques. Une phase 
d’expérimentation en souflerie supersonique permetrait de valider les performances établies 
par les modèles analytiques et simulations numériques CFD. L’expérimentation en souflerie 
fournit beaucoup d’informations de grande précision nécessaire pour évaluer les propriétés de 
l’écoulement interne de chaque composante. Il est également possible de valider les 
performances des composantes lorsque les triangles des vitesses sont inadéquats. De plus, la 
visualisation directe de l’écoulement (exemples; strioscopie ou ajout d’un traceur) pourait 
contribuer à renforcer la compréhension du phénomène de décrochage des couches limites et 
du facteur de blocage des composantes. 
7.1.4 Conception et géométrie du compresseur 
Le compresseur actuel subit un blocage aérodynamique à un débit massique beaucoup trop bas 
par rapport aux modèles prédictifs. Pour les prochaines générations de compresseurs, il serait 
souhaitable de diminuer la densité d’aubage pour augmenter l’aire effective. De plus, les 
angles d’ataque des aubages doivent être révisés pour s’adapter à un débit massique réel. La 
caractérisation d’un compresseur prototype plus tôt dans le processus de conception aurait 
permis de valider rapidement le modèle analytique et d’incorporer des modifications pour le 
prototype final. 
Les résultats découlant du modèle des pertes aérodynamiques du compresseur permetent 
d’amorcer une réflexion quant aux améliorations à apporter aux prochaines versions. Le 
modèle des pertes aérodynamiques du compresseur est un outil pratique pour comparer 
rapidement diférents compresseurs avec des paramètres adimensionnels. L’utilisation de cet 
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outil est fortement recommandée, surtout s’il est amélioré pour incorporer l’étranglement du 
compresseur et si la catégorisation et la quantification des pertes aérodynamiques sont accrues. 
La méthodologie de caractérisation du compresseur s’est révélée simple et efficace; il est 
souhaitable de réutiliser une méthodologie similaire dans le futur. 
7.1.5 Conception et géométrie de la turbine 
Pour améliorer les prochaines turbines développées, il faudrait diminuer la densité d’aubage 
(réduire le nombre d’aubes) et augmenter le niveau de réaction du rotor turbine (actuelement, 
le rotor turbine est de type à impulsion) en changeant le profil des aubes. Un tel concept de 
turbine serait plus moins afecté par les variations des conditions d’opérations. 
Le banc de test n’a pas pu permetre la caractérisation complète de la turbine. Dans une 
prochaine version du banc de test, il serait souhaitable d’avoir la possibilité de caractériser la 
turbine individuelement sans effets de couplage aérodynamique avec d’autres composantes. 
De plus, il serait préférable de mesurer directement la puissance consommée et/ou produite par 
les composantes en régime établi. Pour un prochain design de stator turbine à écoulement de 
sortie supersonique, il faudrait planifier une méthode de démarage et, au besoin, incorporer 
des dispositifs d’assistance au démarage. 
7.1.6 Écoulements secondaires, fuites et joints d’étanchéité 
L’analyse des écoulements secondaires, plus spécifiquement des fuites entre la turbine et le 
compresseur, démontre la nécessité de l’utilisation de joints d’étanchéité. Les pertes 
d’eficacité du moteur relié à ces fuites n’ont pas été quantifiées. Un modèle analytique ou 
numérique incorporant les fuites entre les composantes permetrait de déterminer les pertes 
d’eficacité associées pour l’ensemble du moteur. Cete information guiderait la sélection 
judicieuse de la technologie de joints d’étanchéité nécessaires pour assurer des performances 
acceptables d’un moteur de type SRGT. 
7.1.7 Méthodologie du projet 
Ce projet de maitrise était très ambitieux et il s’est avéré que l’ampleur du projet a limité le 
niveau d’ingénierie de chaque étape. Pour les prochaines étapes du développement de la 
technologie SRGT, il serait préférable de diviser l’aspect aérodynamique du projet en trois 
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sous-groupes. Un premier groupe, responsable de la conception, développerait les modèles 
analytiques et efectuerait la modélisation 3D. Un deuxième groupe, responsable des analyses, 
efectuerait les simulations numériques CFD et fournirait des recommandations aux 
concepteurs. Une troisième équipe, responsable de l’expérimentation, s’occuperait du 
prototypage, des bancs de tests et des essais. Une meileure division des tâches avec une 
communication adéquate permetrait de pousser plus loin l’ingénierie, tout en profitant des 
compétences spécifiques de chacun. 
7.2 Contributions des travaux de la thèse 
Au cours de ce projet, plusieurs contributions ont aidé au développement de la technologie 
SRGT. Cete section présente les contributions les plus importants ayant trait principalement 
au développement aérodynamique du moteur et à la phase d’expérimentation du moteur. 
7.2.1 Contributions reliées au développement aérodynamique 
Le développement d’un premier modèle analytique du moteur SRGT permet l'approximation 
de premier ordre des performances du moteur à son point de conception. Ce modèle analytique 
est une contribution au développement de la technologie SRGT puisqu’il poura être utilisé 
comme modèle de base auquel on poura intégrer des améliorations pour une évaluation plus 
précise des performances du moteur. Le développement d’un modèle des pertes 
aérodynamiques du compresseur constitue également une contribution au projet en fournissant 
un outil rapide de comparaison des performances de diférents compresseurs et n’utilisant que 
quelques paramètres normalisés de comparaison. 
La caractérisation du moteur a permis de valider la performance du moteur quant à son 
comportement dynamique à l’alumage tout en développant une méthode d’expérimentation 
pour caractériser les performances d’un compresseur axial à très haute vitesse (>100000 rpm). 
La caractérisation du moteur a également soulevé des problématiques comme des problèmes 
de couplage aérodynamique entre le compresseur et la turbine ainsi que le démarage et la 
stabilisation d’un écoulement supersonique dans le stator turbine. L’ensemble de la 
caractérisation aérodynamique du moteur fournit une contribution scientifique en permetant 
de mieux guider les prochaines phases de développement aérodynamique du moteur SRGT. 
86 CONCLUSION 
 
7.2.2 Contributions reliées à l’expérimentation 
La phase expérimentale du projet a été plus longue et complexe qu’anticipée. En efet, la 
réussite du projet requérait entre autres le développement d’expertises reliées à la fabrication, 
l’assemblage et le balancement dynamique du prototype moteur. De plus, l’expérimentation 
requérait la conception et la réalisation d’un banc de test modulaire et adaptable, incorporant 
un système d’acquisition de données intégrant l’ensemble des capteurs nécessaires à la 
caractérisation du moteur et un système de démarrage pneumatique ainsi que son contrôle. Le 
banc de test développé intègre également un système de refroidissement et de lubrification de 
roulement, un système de refroidissement et de réduction de trainée du rotor périphérique, un 
système d’alumage par arcs électriques et un système de gestion et de contrôle des carburants. 
Plusieurs itérations et adaptations ont été nécessaires avant d’obtenir un banc de test 
pleinement fonctionnel. Les réalisations reliées à la phase d’expérimentation du moteur 
constituent certainement une contribution importante au développement de la technologie 
SRGT. Bien que la phase d’expérimentation et de développement du banc de test est 
principalement abordée dans le mémoire d’Hugo Fortier-Topping (Fortier-Topping, 2014), les 
travaux efectués ont été réalisés de façon conjointe. 
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Voici le processus typique de développement d’une turbine à gaz industriele. 
 
Figure 7.1 : Procédure de développement typique pour une turbine à gaz 
 (Saravanamutoo, Rogers, Cohen, & Straznicky, 2009) 
Il est à noter que seulement les éléments non hachurés ont été partielement ou complètement 
réalisés au cours de ce projet. Les éléments hachurés n’ont pas été réalisés, car ils étaient non 
pertinents aux stades actuels du développement de la technologie SRGT. 
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ANNEXE B - Cycles thermodynamiques 
Cete section présente les diférentes configurations de moteur qui ont été considérées pour le 
prototype de ce projet de recherche. 
Tableau 7.1: Diférentes configurations de moteurs incorporant l’architecture SRGT 
Configuration schémas 
 1 arbre 
 1 étage de compression 








 2 arbres 
 2 étages de compression 







 1 arbre 
 1 ou 2 étages de compression 
 1 ou 2 étages de détente 
 avec ou sans refroidisseur intermédiaire 










 2 arbres 
 2 étages de compression 
 2 étages de détente 
 avec ou sans refroidisseur intermédiaire 




























 ainsi que les équations associées résument le modèle 1D généralisé des 
écoulements compressibles. Les hypothèses d’un débit massique constant, d’une masse 
molaire constante et d’un ratio des chaleurs spécifiques constant ont été utilisées. 
 
Figure 7.2 : Modèle 1D généralisé des écoulements compressibles, adapté de (Shapiro, 1953) 
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 présente la géométrie ainsi que les conditions aux limites pour les simulations 
CFD du compresseur. 
 





 présente le mailage du compresseur pour les simulations CFD. 
 
Figure 7.4 : Mailage du compresseur  
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présentent les lignes de courant ainsi que les contours de pression et du 

















Figure 7.5 : Lignes de courant avec vitesse pour le compresseur en cascade 
 































Figure 7.7 : Contour du nombre de Mach pour le compresseur en cascade 
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Les tableaux ci-dessous proviennent du rapport d’analyse de l’outil post-simulation Turbo 
Macros Gas Compressor Performance du logiciel ANSYS CFX-Post.  
Tableau 7.2 : Paramètres de post-traitement pour l’analyse CFD du Compresseur 
Rayon de référence 0.029 m 
Vitesse de rotation 125000 rpm 
Ratio des chaleurs spécifiques 1.40 
Pression de référence 101.3 kPa 
 
Tableau 7.3 : Propriétés de l’écoulement pour l’analyse CFD du compresseur 





Température 287.0 K 445.8 K 1.553 
Température totale 300.0 K 447.1 K 1.490 
Pression 86.31 kPa 261.3 kPa 3.028 
Pression totale 100.8 kPa 264.0 kPa 2.620 
Enthalpie -11202 m²/s² 148339 m²/s² -13.24 
Enthalpie totale 1843 m²/s² 149628 m²/s² 81.17 
 
Tableau 7.4 : Résultats généraux de l’analyse CFD du compresseur 
Couple 1.494 N.m 
Puissance 19.55 kW 
Débit massique adimensionnel (thêta) 0.1232 
Vitesse tangentiele adimensionnele de bout d’aubage (Mu) 1.093 
Coeficient de débit (phi) 0.1127 
Coeficient de perte de charge (psis) 1.325 
Coeficient de charge de pale (psi) -1.026 
Perte d’enthalpie statique (zeta) 0.3623 
Perte d’enthalpie statique (delta Q) 0.3633 
Rendement isentropique (total à total), définie par l’équation 7.1 
(ANSYS FLUENT User's Guide, Release 14.0, 2011) 64.58 % 
Rendement polytropique (total à total), définie par l’équation 7.2 
(ANSYS FLUENT User's Guide, Release 14.0, 2011) 68.95 % 
 1t1c,isentropique t2 t1
t2 t1
1T P PT T

        7.1 
 






     7.2
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 présente la géométrie ainsi que les conditions aux limites pour les simulations 
CFD de la turbine. 
 




 présente le mailage de la turbine pour les simulations CFD. 
 
Figure 7.9 : Mailage de la turbine 
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 présentent les lignes de courant ainsi que les contours de pression et du 
















Figure 7.10 : Lignes de courant avec vitesse pour la turbine en cascade 
 




























Figure 7.12 : Contour du nombre de Mach pour la turbine en cascade 
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Les tableaux ci-dessous proviennent du rapport d’analyse de l’outil post-simulation Turbo 
Macros Gas Turbine Performance du logiciel ANSYS CFX-Post. 
Tableau 7.5 : Paramètres de post-traitement pour l’analyse CFD de la turbine 
Rayon de référence 0.015 m 
Vitesse de rotation 125000 rpm 
Ratio des chaleurs spécifiques 1.32 
Pression de référence 101.3 kPa 
 
Tableau 7.6 : Propriétés de l’écoulement pour l’analyse CFD de la turbine 
Quantité Entrée de la turbine 




Température 994.7 K 864.8 K 0.8695 
Température totale 1000 K 899.2 K 0.8992 
Pression 234.6 kPa 922.5 kPa 0.3932 
Pression totale 239.8 Pa 108.6 kPa 0.4527 
Enthalpie -333623 m²/s² -488899 m²/s² 1.465 
Enthalpie totale -327234 m²/s² -447992 m²/s² 1.369 
 
Tableau 7.7 : Résultats généraux de l’analyse CFD de la turbine 
Couple  1.022 N.m 
Puissance 13.38 kW 
Débit massique adimensionnel (thêta) 0.3051 
Vitesse tangentiele adimensionnele de bout d’aubage (Mu) 0.3171 
Coeficient de puissance  0.09611 
Coeficient de couple 0.3031 
Rendement isentropique (total à total), définie par l’équation 7.3 
(ANSYS FLUENT User's Guide, Release 14.0, 2011) 57.66 % 
Rendement polytropique (total à total), définie par l’équation 7.4 
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ANNEXE F - Calcul et mesure de l’inertie du prototype 
Objectif : Mesurer l’inertie du prototype pour évaluer la puissance consommée et/ou produite 
lors des phases d’accélération et de décélération du prototype. 
Banc de test expérimental : 













• Aucun travail efectué par la turbine et le prototype 
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Méthode de mesure: 
1) Filmer la chute de la masse qui fait accélérer l’assemblage 














































test #1 x(t)=0.035510t2+ 0.100718t + 0.001212 R² = 0.999944
test #2 x(t)=0.047426t2+ 0.103609t + 0.004688 R² = 0.999866
test #3 x(t)=0.048930t2+ 0.126852t -0.009030 R² = 0.999805
test #4 x(t)=0.055358t2+ 0.136517t -0.006951 R² = 0.999860
test #5 x(t)=0.160139t2+ 0.194942t -0.004077 R² = 0.999927
test #6 x(t)=0.144131t2+ 0.163320t -0.001836 R² = 0.999902
test #7 x(t)=0.141977t2+ 0.186924t -0.002460 R² = 0.999969
test #8 x(t)=0.169583t2+ 0.141877t + 0.002708
3
appliqué 32.39 x10 NmT 
R² = 0.999885
3
appliqué 64.94 x10 NmT 
Test # 1 à 4  m =50.0g Test # 5 à 8  m =102.5g
3











Proto_Compresseur (ρ=4400 kg/m³) 2.42 2.49 
Proto_Turbine (ρ=4400 kg/m³) 1.08 1.14 
Proto_RR 1 (Carbone) (ρ=1780 kg/m³) 2.29 2.28 
Proto_RR 1 (Aluminium) (ρ=2700 kg/m³) 0.71 0.80 
Proto 6.50 6.71 
Turbo N/A 2.20 
Assy (Proto+Trubo) N/A 8.91 
 
Inertie expérimentale (proto #1)  =  8.30 x 10-5 kg.m² 
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